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PREFAŢĂ 


În Directivele Congresului al XI-lea al Partidului Comunist Român se arată că ,In- 
dustria constructoave de mașini, ramură de importanță covârșitoare a programului de indus- 
trializare socialistă, se va dezvolta într-un vitm mediu anual de 11,5—12,5 la sută, ponderea 
sa în totalul producției industriale ajungînd în 1980 la circa 34 la sută“*). 

„Industria construcțiilor de mașini va fi orientată în principal spre realizarea unor 
produse de înalt nivel tehnic, utilaje complexe, mașini si instalaţii de mare capacitate pentru 
industrie, agricultură, transporturi și alte vamuri“*). 

Proiectarea mașinilor si utilajelor are un vol esențial în ridicarea nivelului tehnic al 
producției, cercetarea de noi produse, veproiectavea produselor în vederea reducerii cheltuie- 
lilor și consumurilor de materii prime, ridicarea parametrilor funcționali pentru utilajele 
și instalațiile executate în uzinele constructoare de mașini. 

Pentru a veni în ajutovul inginerilor mecanici din uzine, institute de proiectări și din 
învățământ, chemaţi să introducă rapid progresul tehnic în toate ramurile industriale, Edi- 
tura tehnică a inițiat în anul 1969 editarea „Manualului inginerului mecanic“, care să 
cuprindă cunoștințele de bază (tehnologie, materiale, vezistența materialelor, mecanisme, 
organe de mașini), ca o lucrare de sinteză si de referinţă absolut necesară, indiferent de sfera 
de activitate a celor cărora este adresată. 

Ca lucrare de sinteză, manualul prezintă sub o formă foarte sintetică soluțiile majori- 
táfii problemelor tehnice obisnuite de tehnologie si proiectare, considerînd noțiunile de bază 
ca fiind cunoscute în general de cititorii cărora le este adresat, fără a se demonstra și deduce 
diferitele velaţii de calcul. 

Ca lucrare de referință, manualul constituie, prin numeroasele trimiteri la sutele de 
lucrări de specialitate conținute în bibliografie, un bogat tezaur de documentare tematică, 
foarte util în găsirea lucrărilor în care sînt prezentate mai în detaliu vezolvăvile unor probleme 
tehnice mai dificile, mai speciale, mai complicate. 

Cu acest volum se încheie ciclul de tei volume în care a fost proiectat manualul, 
în această nouă versiune. 


*) Directivele Congresului al XI-lea al Partidului Comunist Román cu privire la 
planul cincinal 1976— 1980 și liniile directoare ale dezvoltării economico-sociale a Ro- 
mâniei pentru perioada 1981— 1990. București, Editura politică, 1974, p. 22— 23. 
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Eforturile deosebite depuse în mod consecvent pe parcursul a șapte ani de activitate de 
c dive colectivele de autori si de redacția de sbecialitate a Editurii tehnice s-au dovedit a fi 
justificate cel puţin de faptul cá tirajele de circa 10 000 exemplare în care au apărut fiecare 
din cele două volume ale manualului (publicate anterior) au fost epuizate la scurt timp 
după apariție. 

Trebuie menţionat că la elaborarea celor trei volume ale manualului au luat parte aproape 
80 de sepecialisti din toate ramurile ingineriei mecanice — ingineri proiectanți sau tehno- 
logi, cercetători și cadre didactice din învățământul tehnic superior — care au sintetizat 
și sistematizat un bogat material veflectînd experiența acumulată în fara noastră si în străi- 
nátate în proiectarea și tehnologia de prelucrare a diverselor mașini si utilaje. 

Desigur că „Manualul inginerului mecanic“, prin vastitatea domeniului tematic abor- 
dat și prin modul de tratare a problemelor, va constitui un îndreptar prețios, cu toate temerile 
ce rămîn privind existența unor omisiuni inerente. 

Editura tehnică asigură cititorii că toate observaţiile be care le vov face referitor la lu- 
crave vor fi primite cu cea mai largă comprehesiune si receptivitate, avîndu-le în vedere la 
alcătuirea unei. eventuale moi ediții. 
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NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


1. AGREGAT, MAȘINĂ, MECANISM, 
ORGAN DE MAȘINĂ 


Agregatul este un sistem tehnic construit din unități funcțional distincte, asamblate 
între ele. În sensul restrins al noțiunii utilizată în construcția de mașini, agregatul este un 
grup de mașini distincte legate cinematic între ele (ex: grup turbogenerator, grup motor- 
compresor, grup adunător-presă de balotat, strung, automobil, locomotivă, combină). 

Termenul agregat utilizat în special în domeniul mașinilor agricole semnifică un 
grup de mașini de același fel, care lucrează concomitent (ex: grup format din pluguri, 
grape, semănători, cositori, pentru reducerea timpului de prelucrare a unei suprafețe de 
sol şi utilizarea cît mai completă a puterii motorului tractorului). 

Mașina este un sistem tehnic ale cărei părţi componente (elementele cinematice) 
au mișcări determinate, dacă se imprimă o mișcare dată uneia sau unora, dintre aceste 
elemente cinematice, în scopul executării lucrului mecanic util (maşina, de lucru) sau al 
transformării unei energii în energie mecanică (mașina-motor). 

După natura energiei care se transformă în energie mecanică, mașinile motoare sa 
clasifică astfel: 

— mașini motoare primare, care utilizează energiile existente în natură în starea 
obținută prin extracție (ex: motoarele termice care transformă energia. chimică a com- 
bustibilului în energie mecanică; motoarele eoliene; turbinele hidraulice) ; 

— mașini motoare secundare, care preiau energia creată de motoarele primare (ex: 
motoarele electrice care primesc energia electrică de la un grup electrogen și o transformă 
în energie mecanică) ; 

Mașinile de lucru utilizează energia mecanică de mișcare pentru efectuarea unui 
lucru mecanic util și se subîmpart în două grupe: 

— mașini prelucrătoare, al căror scop este modificarea formei, dimensiunilor şi as- 
pectului corpurilor (ex: mașini-unelte, mașini textile, prese, concasoare) ; 

— mașini transportoare, al căror scop este transportarea, corpurilor solide (ex: maşini 
de ridicat , macarale, poduri rulante), a corpurilor lichide (ex: pompe cu piston, pompe 
centrifuge) sau a corpurilor gazoase (ex: ventilatoare, turbosuflante). 

Mișcarea, unei mașini este caracterizată prin ciclul ei energetic: perioada după care 
forțele exterioare reiau aceleași valori (v. cap. 17). 

Mecanismul este un sistem tehnic ale cărui părți componente (elementele cinematice) 
au mișcări determinate și periodice, dacă se imprimă anumite mișcări date unuia sau 
unora dintre aceste elemente, numite elemente conducătoare (v. pct. 3.2.3.). În teoria 
mecanismelor, notiunea de mecanism semnifică, restrins, un lant cinematic închis avînd 
un element fix, numit bază, şi la care, pentru mișcări date elementului sau elementelor 
conducătoare, se obțin mișcări determinate ale elementelor conduse (condiția, de desmo- 
dromie). 


Scopul principal al unui mecanism este transmiterea sau transformarea miscárii. 
Mişcarea, unui mecanism este caracterizată prin ciclul cinematic al elementului conducător 
(perioada după care mișcarea reia aceleaşi valori; v. cap. 17). 
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Elementul cinematic este corpul (piesa) care, legat în continuare cu unul sau mai 
multe elemente prin intermediul cuplelor cinematice, permite transmiterea mișcării și 
forței. În teoria mecanismelor, noțiunile de element cinematic si organ de maşină (ex: 
manivela, biela, cilindrul, pistonul, culisa, culisoul, balansierul, cama, tachetul, roata 
dintatá, şurubul melc) sînt sinonime. Elementele cinematice pot fi: rigide, considerate 
în calcule nedeformabile (ex: biela, manivela, pistonul, culisa, cama, tachetul) ; flexibile 
(ex: cabluri, lanțuri, curele) ; lichide (ex: apă, ulei); gazoase (ex: aerul la mecanismul 
elicei de avion). 

Organele de mașini sînt piesele care — avînd aceeași formă sau o formă asemănă- 
toare — intră în componența oricăror agregate, mașini sau mecanisme, putînd fi calcu- 
late și proiectate separat, aflîndu-se însă — după montare — într-o strînsă legătură cu 
ansamblul din care fac parte. Organele de mașini pot fi simple sau compuse. 

Organele de mașini simple sînt formate dintr-o singură piesă, aceasta nemaiputînd 
fi descompusă în alte părți constructive (de ex. șuruburile, penele, niturile etc.). 

Unele organe de mașini — cu un anumit rol funcțional — pot fi compuse, prin asam- 
blarea mai multor organe de mașini simple (de ex. lagărele, bielele, cuplajele, aal. Ne- 
cesitatea organelor de mașini compuse poate fi determinată de folosirea rațională a anu- 
mitor materiale, de posibilitățile de executare, de considerente constructive sau de mon- 
taj, de transport, precum și de considerente de tipizare sau de standardizare. 


2. NATURA FORȚELOR CARE ACTIONEAZÁ 
ÎN MECANISME ȘI MAȘINI 


2.1. FORŢELE EXTERIOARE 


Forţele exterioare se definesc ca forțe cunoscute sau date, care acționează asupra 
elementelor cinematice ale maşinilor în timpul funcționării acestora. Se compun din: 
forțe motoare; forțe de rezistență tehnologică; forțe de greutate ale elementelor cine- 
matice ; forțe de rezistență suplimentare mecanice, fluide (aer, apă, ulei), electromagne- 
tice (cînd nu sînt forțe motoare) ; forțe de inerție, care apar ca rezultat al mișcării variate 
a elementelor. 

Forțele exterioare pot fi constante (ex: forțele de greutate, forța de rezistență la 
așchierea metalelor, pentru o secțiune constantă a aschiei etc.) sau variabile — dependente 
numai de poziția elementului pe care acestea acționează (ex: forța de presiune a gazelor 
pe pistonul motorului termic — fig. 2.1, sau al compresorului — fig. 2.2, forța de re- 
zistentá la stantarea găurilor străpunse), dependente numai de viteza elementului (ex: 
cuplul motorului electric — fig. 2.3, forțele de frecare lichidă — fig. 2.4) sau dependente 
de timp (fig. 2.5). 

n mașini pot să acționeze, de asemenea, forțele dependente de două sau mai multe 
variabile independente (o, «c, 7). 

Forţele motoare Fy sau cuplurile (momentele ) motoare My sînt acele forte sau cupluri 
care produc lucru mecanic (denumit lucru mecanic pozitiv) pe toată durata ciclului ener- 
getic (v. cap. 17). De exemplu, la motoarele cu ardere internă forța motoare este rezul- 
tatul acțiunii asupra pistonului a arderii amestecului carburant sub presiune, iar la mo- 
toarele electrice cuplul motor este rezultatul acțiunii cîmpului electromagnetic asupra 
rotorului. 


Lucrul mecanic al forțelor si cuplurilor motoare este, de obicei, pozitiv, dacă unghiul 
a dintre forța motoare F' si viteza 9 a punctului de aplicație sau dintre vectorii cuplu 
motor M m $i viteza unghiulară œ a elementului pe care acesta acționează este ascuţit 


T NUR NM ES. PT T : x 
[: z ei + Sînt însă și cazuri cînd ez —s de exemplu, la motorul cu ardere internă 
în faza de compresiune forța care acționează pe piston produce lucru mecanic negativ 
de == T): 

Atit la mașinile motoare, cit si la mașinile de lucru se întîlnesc forte motoare sau 
cupluri motoare aplicate asupra elementului conducător, denumit si element inițial — 
la mașinile motoare, respectiv element final — la mașinile de lucru. 

In studiul dinamicii mașinilor, prin forte motoare și cupluri motoare se înțeleg for- 
tele si cuplurile aplicate elementelor conducătoare, independent de caracterul mișcării 
acestora si de semnul lucrului mecanic produs la un moment dat. 


Fig. 2.1 Fig. 2.2 
A 
N 
fis n Y 
Fig. 2.3 Fig. 2.4 
"i d " 
Ge Ree, UUL " 
g. “i EE C 
KSE JUUL Ke wA 
d 7 e t f 1 
Fig. 2.5 
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Fig. 2.7 Fig. 2.8 


Determinarea mărimii concrete a forțelor motoare (cuplurilor motoare) este posibilă 
numai dacă se dau caracteristicile acestora. 

Sînt cazuri cînd procesele, care au loc în mașini nu pot fi exprimate matematic şi 
atuncila proiectarea noilor mașini se utilizează datele experimentale obținute în condiții 
de lucru analoage maşinii care urmează a se construi. Astfel, pentru mecanismul moto- 
rului cu ardere internă în patru timpi, legea de variație a presiunii gazelor în cilindru 
se dá prin diagrama indicată ce reprezintă relația Mm= M y(o) (fig. 2.6). Dacă se cu- 
noaste turatia arborelui motor, se poate calcula, cu ajutorul diagramei indicate, puterea 
şi cuplul motor. Puterea indicată P; este proporțională, pentru aceeaşi suprafață a dia- 
gramei indicate, cu turatia n a arborelui motor, astfel că funcția P; = P(n) este liniară, 
fiind reprezentată printr-o dreaptă trecînd prin origine (fig. 2.7). Unghiul de înclinare 
a dreptei se poate determina cunoscînd regimul de lucru al motorului, adică modul în 
care variază suprafața diagramei indicate. În realitate însă proportionalitatea dintre 
puterea efectivă ai turație, pentru o suprafață constantă a diagramei indicate, nu se 
poate realiza deoarece, odată cu turatia, variază si rezistentele mecanice în motor, se 
modifică regimul schimbului de căldură etc. 

Diagrama de variație a puterii P la arborele motorului în funcție de turație se nu- 
mește caracteristica mecanică a motorului (fig. 2.8). 

Toate considerentele acestea pot fi extinse la orice motor termic cu piston sau la 
orice compresor cu piston la care presiunea, pe piston se dă ca o funcție de deplasare 
(v. fig. 2.2). 

În majoritatea cazurilor, cuplul motor M la mașinile motoare, sau cuplul rezistent 
Mg la maşinile de lucru, se dá în funcție de turație sau viteză (fig. 2.9), pentru diferite 
trepte de puteri. 

Nu întotdeauna se pot stabili formule analitice sau grafice pentru caracteristicile 
mecanice, deoarece sînt cazuri cînd forța motoare sau cuplul motor depind de mai multe 
variabile o, o, t. În astfel de situații aceste relații se reprezintă geometric sub forma de 
suprafețe în spațiul tridimensional sau z-dimensional. Deoarece reprezentarea în spațiul 
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Fig. 2.9 Fig. 2.10 


6 
Fig. 2.11 


tri-sau n-dimensional este greu de utilizat, problema determinării forțelor sau cuplu- 
rilor motoare se clarifică odată cu rezolvarea ecuației diferențiale a mișcării mașinii sub 
forma Lagrange de speța a II-a (v. pct. 17.4). 

Exemple de funcții mai complexe ale forțelor si cuplurilor motoare se pot intilni 
la mecanismele electromagnetice și pneumatice (fig. 2.10). Astfel, pentru o presiune 
constantă a aerului la intrare, presiunea din cilindru variază în timpul mișcării pisto- 
nului în funcție de poziţia si viteza relativă a acestuia față de cilindru. Variația presiunii 
este determinată de rezistența la evacuarea fluidului, rezistență proporțională cu puterea 
întîi și a doua a vitezei, precum și de dilatarea aerului din camera cu volum constant, 
care depinde de deplasarea pistonului. 

Ca exemplu, în fig. 2.11 se arată oscilograma, la care curbele 7 şi 2 reprezintă de- 
plasarea și viteza pistonului în cilindru, curbele 3 si 4 indică presiunea pe cele două fete 
ale pistonului, curba 5 arată curentul din bobina electromagnetică a supapei iar dia- 
grama 6 redă variația timpului. Studiul dinamic al mașinii sub acțiunea acestor forțe 
este indicat în cap. 17. 

Relația care definește forța sau momentul motor este 


Qg 
| Mydo 70 sau | Py ds 2 0, (2.1) 
0 0 


in care Og și Sg reprezintă ciclul energetic motor al mașinii. 
Este evident cá 


Pk 
L MudeŞO, pentru qj oy € (0, Dg), 
e 
poate, dupá cum s-a arátat, sá fie pozitiv sau negativ. 

Forţele de vezistenfá tehnologică Fp (sau Mg ca moment) consumă lucrul mecanic 
produs de forțele (sau momentele) motoare în timpul unui ciclu energetic. Acestea actio- 
nează asupra elementelor conduse și reprezintă tocmai forțele utile pentru învingerea 
cărora a fost construită mașina. 
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F 


5 
Fig. 2.12 Fig. 2.13 Fig. 2.14 


În cazul unei mașini motoare (motor termic, electric, hidraulic) rezistența tehno- 
logică este identică cu forța necesară pentru antrenarea mașinii de lucru cu care se cu- 
plează direct sau printr-o transmisie oarecare. 

La mașinile de lucru rezistența tehnologică apare de exemplu ca rezistență la aș- 
chierea (fig. 2.12), îndoirea (fig. 2.13), presarea metalelor (fig. 2.14) etc. 

La mașinile de ridicat ai transportat (macarale, ascensoare), rezistența tehnologică 

| este greutatea încărcăturii. 
| La mașinile transformatoare, rezistentele tehnologice acționează asupra elementului 
condus în procesul de transformare a lucrului mecanic în oricare altă formă de energie 
(ex: la o pompă trebuie învinsă rezistența de ridicare a apei). 

Lucrul mecanic al rezistentelor tehnologice consumat în timpul unui ciclu energetic 
al mașinii respective este întotdeauna considerat negativ: 


o 
| "Aa dp « 0. (2.2) 
0 


Forțele de greutate G ale elementelor cinematice acționează în centrele de greutate 
ale acestora. În cazul mașinilor lente (mașini cu abur sau motoare cu ardere internă 
de turație joasă, unele mașini-unelte, prese mecanice, laminoare, mașini de ridicat ai 
transportat), greutatea elementelor cinematice componente joacă un rol important în 
calculul de proiectare, în funcționarea corespunzătoare și în eficiența acestor mașini. 
Forţele de greutate ale elementelor cinematice se pot neglija în cazul mașinilor rapide 
(motoare de autovehicule, de avioane, unele mașini-unelte, mașini textile). 

În timpul unui ciclu cinematic (sau geometric în cazul de față — v. pct. 17.1), 
lucrul mecanic total al forțelor de greutate este nul, deoarece traiectoria centrului de greu- 
tate este o curbă închisă și derivă dintr-un potențial: 


| Dg 
| G ds %0. (2.3) 
0 


În interiorul ciclului cinematic al mecanismului, lucrul mecanic al forțelor de greu- 
tate este diferit de zero, forțele de greutate putînd acționa ca forțe motoare pe porțiunea 
de coborire sau cu forte rezistente — pe porțiunea de urcare (ex: greutatea berbecului 
de la o presă mecanică este o forță motoare în timpul căderii și o forță de rezistență utilă 
în timpul ridicării). 

Fovfele de frecare Fș sînt forte de rezistență pasive care consumă în mod permanent 
din lucrul mecanic produs de forțele motoare. În anumite situații forțele de frecare 
sînt însă utile, deoarece au un rol fundamental în funcționarea mecanismelor cu transmisii 
prin frictiune, prin curele si cabluri, la cuplajele prin frictiune, la frîne etc. 
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D În fig. 2.15 se arată caracteristica momentului de frecare 
F M în funcție de timp la un cuplaj (ambreiaj) cu frictiune de 


la un mecanism de perforat. De menționat că în acest caz mo- 

mentul de frecare M; se neglijează în timpul funcţionării 

mecanismului. Lucrul mecanic absorbit de frecare se transformă 

parțial în căldură iar parțial se consumă în fenomenul de uzare 

a suprafețelor elementelor în contact ale cuplelor cinematice. 
` Studiul acestor forte şi utilizarea lor în calculul cinetostatic 

al mecanismelor se prezintă la pct. 3.5.3. 

În cazul forțelor de frecare există relația 


F, ds < 0. (2.4) 


Fortele de inerție Fi și momentele forțelor de inerție M; apar în elementele cinematice 
ale mecanismelor $i mașinilor ca urmare a mișcării variate a acestora (0; 350; £; Æ 0), 


Fig. 2.15 


= aH d 
Pip m 740; = —măg; 2.5) 
: dt 123 ios T 
EE dE 
Mi: = Bi (2.6) 
di 


raportat la un punct oarecare O din spațiu, unde H este impulsul iar E — momentul 
cinetic. 
Particularizarea torsorului in functie de punctul de reducere O si de felul miscárii 


(spaţială sau planá) permite introducerea acestuia in calculele cinetostatice ale mecanis- 
melor în cazurile concrete de rezolvare. Astfel, în cazul mișcării elementului în jurul unui 


punct fix, cînd acest punct este chiar centrul de greutate G iar sistemul de axe mobil 
coincide cu axele principale de inerție ale acestuia, din (2.5) și (2.6) rezultă: 


Fi = —măg = 0 (2.7) 
si 
do 
Mig = Ig T (Iz Iy) Oyz; 
di 
d 
Miy = —1, 5 — (Te — D) costa: (2.8) 
dt 
do 
Mi, —I, SS — (Iy — I3) ozoy- 


Cu ajutorul relatiilor (2.8) se pot determina componentele lui M; în cazul mișcării 
generale a elementului în spațiu față de un sistem de referință, cu originea în G și legat 
rigid de acesta. 


n cazul mișcării plane, torsorul forțelor de inerție dat de relațiile (2.5) și (2.6) devine: 
Fie = —măg; (2.9) 


Mig = —Ige, (2.10) 


€———— 
(—— P 
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: T : : iulárial 

unde: ag, e sint accelerația centrului de greutate, respectiv accelerația bn eara n 
elementului; m, Ig — masa, respectiv momentul de inerție masic al elementu Si d 
^ v5 H i à Sa SE i 
port cu o axă care trece prin cdg (centrul de greutate) al acestuia și este perpendiculară, 


e planul mișcării. | | AE SS 
É ge dreptei suport a lui Fig ca si a lui Mig pentru calculele cinetostatice 


se tratează la $ 3.5.2. 


2.2. FORŢELE DE LEGĂTURĂ. 


1 i i ic și di i ătură umesc reactiuni. Dacă se 
In studiul cinetostatic si dinamic fortele de Troes, se n id a Ce? 
notează cu R;;(M;;) reacţiunea, elementului 7 asupra elementului j pe dt pa 
cuplei cinematice, atunci relatiile fundamentale care se folosesc in calculele cinetos 
` ) 


sînt: B 
fi + Rus 0; 
Mi F Mj = 0, 


R TS -—: SENE 
care exprimá, dupá cum se vede, principiul actiunii si reactiunii. La $ 3.5.4 d bid 
metodele de determinare a reactiunilor în cuplele cinematice ale mecanismelor p s 


(2.11) 


3. ELEMENTE DE BAZĂ DESPRE 
MECANISME 


3.1. CLASIFICAREA MECANISMELOR. 
DOMENII DE UTILIZARE 


Clasificarea constructiv-cinematică a mecanismelor se face în funcție de 
criterii care permit diferenţierea lor. 

După felul mișcărilor elementelor componente, mecanismele pot fi Plane, dacă mişcă- 
rile elementelor au loc în același plan sau în plane paralele, sau spațiale, dacă mişcările 
acestora au loc în plane diferite. 


diferite 


După felul transmiterii mișcării între elementele conducătoare și conduse se disting 
trei categorii: mecanisme cu transmiterea mișcării prin contact direct, în care se înca- 
drează mecanismele cu roti dințate, cu roti cu frictiune, cu cruce de Malta, cu clichet, 
cu came; mecanisme cu transmiterea mișcării prin elemente flexibile, în care se încadrează 
mecanismele cu curele sau cu lant; mecanisme cu transmiterea, mișcării prin legături 
rigide, în care se încadrează toate mecanismele cu bare articulate (fig. 3.8). 

După modul de transmitere a mișcării de la elementul inițial (conducător) la cel 
final (condus) mecanismele se clasifică conform tabelului 3.1. 


Tabelul 3.1. 


Clasificarea mecanismelor după modul de transmitere și transformare 
a mișcării de la elementul! conducător (initial) la cel condus (final) 


r 
Mişcarea Mişcarea | 
Clasa elementului elementului | Exemple 
conducător condus 
—————————————————————— 
I Rectilinie Pirghii si bare articulate de forma unui 
| continuá romb 
Rectilinie Roata hidraulicá. Migcarea apei (care actio- 
II alternativă nează roata hidraulică) şi mișcarea pistonului 
Mișcare a cărui bielă este articulată la roata hidra- 
rectilinie ulică 
continuă ă iar A . r 
III Circulará Troliul, scripetele, cricul si cremaliera, şu- 
continuá rubul si piulita 
IV | Circulară Pendulul (indirect). Mişcarea greutății (care 
alternativă acționează roata dințată) si mișcarea pendu- 
| 


| ! lului actionat de roata dintatá 
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Tabelul 3.1 (continuare) 


————————————— 


Miscarea Mişcarea ` T 
Clasa elementului elementului xemple 
conducátor condus 
LB S 
V Rectilinie Masini de extractie cu ascensoare (indirect) 
continuá Mișcarea pistonului mașinii cu abur și mig- 
carea coliviei ascensorului 
VI Misang Rectilinie Pîrghii care transmit mişcarea după direcții 
dee alternativá paralele sau  perpendiculare 
alternativá | i "SET FU 
VII Circulară Mecanismul  piston-manivelă (maşini cu 
continuă abur și cu combustie internă) 
| | 
VIII Circulară Mecanisme cu culisă oscilantă 
alternativă 
IX Rectilinie Laminoare (valtul si lingoul laminat), 
continuá | roțile și vehiculul remorcat 
Rectilinie | Mecanismul manivelă-piston (compresoare, 
p.d alternativá | pompe cu piston), mecanismul cu camá cu 
| tachet în mișcare de translație 
Mișcare Puta : . 
E | Transmisiile cu curele, cabluri, lanțuri, 
1 = z S A A 
4 apa continuá | angrenajele, mecanismul dublă manivelă, pa- 
XI continuă 8 J S j: à 
| ralelograme, mecanismul manivelá-culisá ro- 
| tativá 
| H 
Circulară | Mecanismul manivelá-balansier; mecanis- 
XII alternativá | mul cu camá cu tachet oscilant; mecanis- 
| mul cu culisă oscilantá (manivelă-culisă os- 
cilantă) 
| 
XXII Rectilinie |  Pendulul (indirect). Situaţia inversă ca la 
continuă clasa a IV-a 
| : 3 ; ues / 
XIV Rectilinie | Mecanismul seping  (culisa oscilantă și 
Miscare alternativá sania portcutit) 
: la ră | 
circulară | ; Lr î à 
XV alternativá Circulará Excentricul cu culisă, mecanismul balan- 
continuă sier-manivelă (invers ca la clasa a XII-a) 
| 
XVI Circulară Mecanismul dublu balansier 


alternativă 
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3.2. STRUCTURA MECANISMELOR 


3.2.1. ELEMENTE ȘI CUPLE CINEMATICE 


Elementul cinematic a fost definit în cap. 1. 

Cupla cinematicá este legarea mobilá, continuá sau periodicá, pe o suprafață, linie 
sau punct între două elemente cinematice, făcută in scopul limitării libertăţilor de mis- 
care relative dintre acestea si a transmiterii miscárii de la un element la altul. 

Rangul unui element, notat cu j, este egal cu numărul legáturilor mobile (cuple cine- 
matice) pe care acesta le are cu elementele vecine. Functie de rang, elementele pot fi: 
monare (j = 1), binare (f = 2), ternare (J = 3) etc. Elementele de rang j = 2 se mai 
numesc si simple, iar cele de rang ] > 2 se mai numesc si complexe. În scopul simpli- 
ficárii desenelor si ușurării înțelegerii modului de funcționare a mecanismelor, elementele 
şi cuplele cinematice se reprezintă prin semne convenționale conform STAS 1543-75. 

Clasificarea cuplelor cinematice se face în functie de criteriile care stau la baza diferen- 
țierii acestora, 

Din punct de vedere constructiv, cuplele pot fi închise, atunci cînd contactul dintre 
elemente se realizează printr-o ghidare permanentă, sau deschise, dacă se realizează. prin 
fortá (greutatea unuia dintre elemente, forța elastică a unui arc, forțe electromagnetice etc.) 

Din punct de vedere cinematic, cuplele pot fi plane, dacă permit elementelor compo- 
nente miscári relative intr-un Singur plan sau în plane paralele, sau spațiale, dacă permit 
elementelor componente mișcări relative spațiale. 

După natura contactului dintre elemente, cuplele pot fi inferioare, cînd contactul 
dintre elemente se realizează pe suprafețe, sau superioare, cînd acesta se realizează, pe o 
linie sau un punct. Cuplele cinematice inferioare sînt, în general, reversibile din punct 
de vedere cinematic (mișcările relative rămîn aceleași indiferent care din elemente este 
considerat fix), pe cînd cele superioare sînt, în general, ireversibile. 

Din punct de vedere structural, clasificarea are la bază numărul condițiilor de legă- 
tură impuse mișcării relative a elementelor componente, adică suprimarea unor grade de 
libertate sau existenţa unor relații de dependență între două sau mai multe grade de 
libertate din cele șase pe care le poate avea un corp liber în spațiu. Dacă L este numă- 
rul gradelor de libertate pe care le mai permite cupla și m numărul condițiilor de legă- 
tură impuse de cuplă, din relația 


L—-6—m (3.1) 


rezultă cá 0 < m < 5 si cá deci pot fi cinci clase de cuple, dupá valorile întregi ale lui m. 
În cadrul aceleeași clase, funcție de felul mișcărilor (rotație sau translație) se identifică 
mai multe tipuri de cuple cinematice (tabelul 3.2). 

După condițiile geometrice de legătură, clasificarea se face tot în cinci clase, funcție 
de numărul legăturilor simple (contact între două suprafețe tangente sau între un punct 
$i o suprafaţă), duble (punct pe o curbă), triple (un plan sau un punct comun) și cva- 
druple (o dreaptă comună din componența, cuplei). 


3.2.2. LANȚURI CINEMATICE 


Lanțul cinematic este un ansamblu de elemente mobile legate între ele prin inter- 
mediul cuplelor cinematice. Caracteristica fundamentală a lanțului cinematic este aceea 
că toate elementele sale sînt mobile, motiv pentru care nu poate fi folosit în tehnică, 
decît după ce i s-a fixat unul din elemente. Lanturile cinematice se reprezintă prin scheme 


constructive, dar mai ales prin scheme cinematice si scheme structurale (de compoziție). 


Clasa cuplei 


Pr conditiilor 
de legatura 
^r gradelor 
de libertate 


Tobelul 3 2: Clasele ŞI tipurile cuplelor crematice 


TIPUL. CUPLEI CINEMATICE 


Tipul 3 
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Clasificarea lanțurilor cinematice este dictată: de necesitatea analizei cinematice, 
cinetostatice și dinamice a mecanismelor, precum și a sintezei şi sistematizării lor. 

După felul mișcării elementelor componente, lanțurile cinematice pot fi plane, dacă 
toate elementele au mișcări în același plan sau în plane paralele, sau spațiale, dacă cel 
puțin un element component are o mișcare într-un plan diferit de al celorlalte. 

Clasificarea structurală se face funcție de rangul elementelor componente: lanțu- 
rile cinematice pot fi siinple, dacă sînt formate numai din elemente simple ( = 2) ; com- 
Plexe, dacă au în componența, lor si elemente de rang j > 3; deschise, dacă au cel puțin 
un element de rang j = 1; închise, dacă toate elementele au rangul j > 2. Lanturile cine- 
matice se caracterizează structural si prin numărul contururilor închise deformabile 
(cicluri) precum și prin clasa acestor contururi Ọ,, clasă dată de numărul cuplelor cine- 
matice ce limitează conturul respectiv. 

Gradul de libertate L al lanțului cinematic se calculează în funcție de numărul elemen- 
telor componente e şi de numărul cuplelor cm de clasa m cu relația 


5 


L = 6e — LS Mem- (3.2) 


m=1 


Dacă se ține seama çi de familia f a lanțului cinematic, adică de numărul condițiilor 
de legătură comune impuse tuturor elementelor înainte de a fi legate în lant, se obține 
relația mai generală 


Lje(6—f)e— 95 (m-f) cm (3.3) 


în care 0 « fe 5. 

Desmodromia lanțurilor cinematice : un lanț cinematic poate fi determinat (desmo- 
drom),.dacá fiecărei poziţii relative a unuia din elemente în raport cu a oricáruia din 
celelalte elemente îi corespund poziții determinate pentru toate celelalte elemente ale 
sale, sau nedeterminat, dacă nu este îndeplinită această condiție. 

Desmodromia unui lant cinematic depinde atit de numărul elementelor, cît si de 
clasa și numărul cuplelor cinematice aflate în structura sa, deci în final de gradul său de 
libertate. Numărul parametrilor cinematici independenți necesari asigurării desmodro- 
miei unui lant cinematic se determină cu relația 


My = L; — (6 — f). (3.4) 
3.2.3. MECANISME. MECANISME-MOTOR 


Mecanismul este un lant cinematic închis cu un element fix (baza sau batiul) sau 
considerat fix. 

Mecanismul-motor este mecanismul căruia i se precizează si elementul sau elementele 
conducătoare. 

Deci dintr-un lant cinematic rezultă prin operația de fixare a unui element atîtea 
mecanisme cîte elemente neidentice structurăl are lanțul, iar dintr-un mecanism se obține 
mai multe mecanisme-motor, funcție de elementul, care devine conducător (tabelul 3.3). 


2 /, e V 
Tabelui 3.5. Lanturi cinematice, mecamsme şi mecanisme- ratur plane ai Joie cu 
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3.2.3.1. GRADUL DE MOBILITATE AL MECANISMULUI. Se definește drept 
grad de mobilitate al unui mecanism numărul posibilităților de mișcare sau al gradelor de 
libertate ale elementelor mobile în raport cu elementul fix, sau numărul parametrilor 
independenți necesari poziționării tuturor elementelor mobile. Se calculează cu relația 


5 


M,—L,—(6—5-—(6—fn— $5 Ta — HI cm, (3.5 
m=f+1 


în care n reprezintă numărul elementelor mobile. Este absolut necesar să se determine 
gradul de mobilitate al unui mecanism, deoarece valoarea sa arată dacă mecanismul 
funcționează (M;>0) sau nu (My < 0) si indică numărul de elemente conducătoare 
necesare îndeplinirii condiției de desmodromie. 

Grad de mobilitate total, parțial și fractionat. În cazul in care gradul de mobilitate 
al unui mecanism-motor este M > 2, acesta poate fi total, parțial sau fractionat. Pentru 
asigurarea condiției de desmodromie numărul elementelor conducătoare trebuind să fie 
egal cu gradul de mobilitate al mecanismului, mișcările elementelor conduse sînt conditio- 
nate de mai mulți parametri. Dacă mișcările tuturor elementelor conduse depind simul- 
tan de toate mișcările elementelor conducătoare, gradul de mobilitate este total (meca- 
nismul cu M; = 2 din fig. 3.1). 

Gradul de mobilitate este parțial atunci cînd mișcările elementelor conduse nu depind 
simultan de toate mișcările elementelor conducătoare (la mecanismul-motor cu M, = 2 
din fig. 3.2, mișcările elementelor 3 și 4 depind numai de mișcarea, elementului conducă- 
tor 2 și numai mișcările elementelor 6 si 7 depind de mișcările ambelor elemente conducă- 
toare, 2 şi 5). 

Atunci cînd în structura mecanismului-motor există elemente ale căror mișcări nu 
depind în nici o măsură de mișcările tuturor elementelor conducătoare, gradul de mobili- 
tate este fracționat, mecanismul-motor initial putindu-se descompune in douá sau mai 
multe mecanisme-motor independente, la care suma gradelor de mobilitate este egală 
cu gradul sáu de mobilitate (la mecanismul-motor cu Ma = 2 din fig. 3.3, mișcările ele- 
mentelor 4 și 3 depind numai de mișcarea elementului conducător 2, iar a elementelor 6 
$i Z de mișcarea elementului conducător 5, fapt pentru care mecanismul se poate des- 
compune în două mecanisme-motor patrulatere independente, fiecare cu M, = 1). 

3.2.3.2. FAMILII DE MECANISME. Se definește ca familie f a unui mecanism 
(sau a unui lant cinematic) spațiul în care elementele, înainte de a fi legate între ele prin 
cuple cinematice, au 6 — f grade de libertate. Cu alte cuvinte spațiul de familia f suprimá 
elementelor cinematice izolate f grade de libertate, adicá intre cele 6 grade de libertate 
ale elementului izolat existá f conditii de legáturá. Din conditia de existentá a mecanis- 
mului rezultă cá 0 < f < 5, deci există şase familii în care se încadrează toate meca- 
nismele. 

Mecanismele plane, la care elementele au mişcări în același plan sau în plane para- 
lele, lucru realizat de paralelismul axelor cuplelor de rotație și de perpendicularitatea pe 
aceste axe a planelor ghidajelor rectiliniare sau curbe şi a planelor cuplelor superioare 
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de clasa m = 4, fac parte din familia a treia. Deci gradul de mobilitate al mecanismelor 
plane se calculează cu relația 


Ms = 3n — 2c3 — Ca, (3.6) 


rezultată din relația (3.5) în care s-a înlocuit f = 3. , 
Determinarea familiei f a unui mecanism se poate face prin mai multe metode. 
Metoda tabelará se bazează pe un tabel, care are drept coloane cele șase mișcări posi- 
bile ale unui corp liber în spațiu și ca linii, elementele mecanismului. Tabelul se comple- 
tează cu mișcările posibile ale fiecărui element al mecanismului în raport cu un sistem 
de axe convenabil ales, identificindu-se în final mișcările restrictionate tuturor elementelor 


+ 

ri] 
f: 

Fig. 3.4 


Numărul acestor restricții comune dá familia mecanismului, adică valoarea lui f care 
trebuie folosită în aplicarea relației (3.5). Astfel, pentru mecanismul din fig. 3.4 SERM 
postal) a rezultat conform tabelului valoarea f = 1, dată de restrictia comună cg = să 
' Metoda analitică constă în a scoate din relația (3.5) valoarea lui f dacă, în prealabil, 
s-a, determinat prin metode geometrice valoarea gradului de mobilitate M, al mecanis- 
i analizat. ^ f l 
a EE CRITERII DE DETERMINARE CORECTA A GRADULUI DE MOBI- 
LITATE A UNUI MECANISM. În aplicarea corectă a relaţiilor (3.5) şi (3.6), în afară 
de necesitatea determinării în prealabil a familiei f, trebuie avute în vedere anumite 
criterii atunci cînd se introduce numărul elementelor mobile a, $i numărul Cen a cuplelor 
de clasa m identificate în mecanism. În caz contrar, rezultatul obținut poate să nu con- 
corde cu realitatea. . s i 
Condiţii pasive de legătură, elemente pasive. Elementele cinematice care nu riens NA 
prin cuplele lor cinematice noi condiții de legătură și care au doar rolul de a Sapete meca- 
nismul din pozițiile extreme, de a evita rigidizarea temporară sau EE e 
se numesc elemente pasive si nu vor fi luate în considerare, împreună cu cuplele lor cine- 
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matice, la calculul gradului de mobilitate. Astfel, la mecanismul din fig. 3.5, a, elemen- 
tul 4 este de prisos, putînd fi înlăturat împreună cu cuplele sale E și D (fig. 3.5, b), 
tără ca prin aceasta să, se influențeze desmodromia mecanismului. Identificarea elemen- 
telor pasive se face direct pe schema cinematică, după rolul pe care îl ocupă în mișcarea 
mecanismului. 

Pot exista și numai legături pasive, fără ca prin aceasta să apară și un element pasiv 
(cupla de translație E^ din mecanismul presei cu surub- fig. 3.6). 

Grade de mobilitate de prisos. În unele cazuri, prin aplicarea relațiilor (3.5) sau 
(3.6) rezultă că mecanismul are două grade de mobilitate, ceea ce ar putea duce la con- 
cluzia că sînt necesare două elemente conducătoare pentru asigurarea desmodromiei 
sale. În realitate, în mecanism există două mișcări independente, dintre care una nu influ- 


Fig. 3.7 


enteazá mișcarea elementului condus, deci reprezintă un grad de mobilitate de prisos, 
De exemplu, în cazul mecanismului cu camă din fig. 3.7, a, mişcarea independentă a 
rolei 2 în jurul axei sale de rotaţie reprezintă un grad de mobilitate de prisos, neinflu- 
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entind legea de mișcare a tachetului 3, rolul ei fiind doar de a micșora frecarea şi a, evita 
blocarea mecanismului. 

Calculul corect al gradului de mobilitate se face rigidizînd elementele pasive de ele- 
mentele față de care au aceste mișcări (fig. 3.7, b). 

Articulatii multiple. O articulație multiplă se defineşte ca o cuplă cinematică de 
clasa m = 5 de rotație la care pe aceeași axă se află bucelele a mai mult de două elemente 
(fig. 3.8, b si c). Se notează CE, numărul elementelor articulate la același ax fiind k + 1, 
iar în aplicarea relației (3.6) se vor considera & articulații simple C (fig. 3.8, a). 


Fig. 3.8 


3.2.3.4. STRUCTURA ASSURICĂ A MECANISMELOR. GRUPĂ CINEMATICĂ 
(GRUPĂ ASSUR). Aceasta este combinația de elemente și cuple cinematice care adău- 
gată sau scoasă dintr-un mecanism nu-i modifică gradul său de mobilitate. Formula 
structurală a grupei ASSUR de familia f este dată de relația 
5 
Mg — ën AT fm Deh 0, (3.7) 


m=f+1 


în care n’ reprezintă numărul de elemente, iar Cm numărul de cuple de clasa m. 

După rolul lor, cuplele unei grupe ASSUR se împart în două categorii: cuple interi- 
oare c;, care fac legătura între elementele grupei, si cuple exterioare c4, libere sau 
potențiale, prin care grupa se poate lega la alte elemente, cu condiția de a nu fi toate 
legate la bază sau la acelaşi element, deoarece grupa ar deveni o construcție rigidă. Dacă 
în relația (3.7) se face f = 0,1 ... 4 și relațiile obținute se rezolvă în numere întregi si 
pozitive se obțin toate variantele de grupe ASSUR de diferite familii. 

Grupe ASSUR plane articulate. Din relația (3.7), pentru f = 3 şi c4 = 0, rezultă 


6g = EA Jis (3.8) 
2 


care, rezolvatá in numere intregi dá variantele numerice posibile prezentate in tabelul 3.4. 


LA 
to 
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Tabelul 3.4 


Variantele numerice ale grupelor Assur 


n’ 2 4 6 8 10 


c 3 6 9 12 15 


Funcție de numărul de elemente ale grupei ASSUR, rangul fmaz al elementelor com- 
ponente este dat de relația 
: DN 
Imaz = E T 1. (3.9) 


În structura grupelor ASSUR pot exista si contururi închise deformabile, numite 
cicluri, a căror clasă 02, este dată de numărul cuplelor ce le limitează. Dacă se notează 
cu Ze numărul acestor cicluri independente, se demonstrează relația 


, 


2 
Zg + cre = eg + 1 = cje maz = k, (3.10) 


în care k = jmaz cu condiția evidentă k > 2. 

Pentru fiecare combinație posibilă din tabelul 3.4, tinind seama și de relațiile (3.9) 
şi (3.10), s-au găsit grupele ASSUR plane articulate corespunzătoare (tabelul 3.5). 

Clasa și ordinul grupelor ASSUR. Clasa unei grupe ASSUR plane articulate este 
egală cu rangul maxim 7maz al elementelor componente sau clasa maximă maz a ciclu- 
rilor componente. Ordinul grupei este egal cu numărul cuplelor exterioare c;,. 

Aspectele grupelor ASSUR plane articulate. Acestea reprezintă variantele sub care 
grupele se pot prezenta constructiv, tinind seama de numărul și poziția cuplelor de trans- 
latie aflate în structura lor. Aspectele diadei și mecanismele caracteristice care se obțin 
legînd-o prin cuplele exterioare la bază și la un element conducător sînt prezentate în 
tabelul 3.6. Simbolul se caracterizează prin inițialele cuplelor de rotație R si translație T. 
Astfel aspectul 1 se notează RRR, aspectul 2 RRT etc. 

Varietatea mare a grupelor cu n’ > 2 (triade, tetrade, pentade etc.) nu a impus 
clasificarea lor în aspecte, așa cum s-a făcut la diade. 

Analiza structurală a mecanismelor plane articulate. Aceasta are drept scop iden- 
tificarea grupelor ASSUR plane articulate din componența mecanismului și, în final, 
precizarea clasei si ordinului său. Cunoașterea structurii unui mecanism, a clasei $i ordinu- 
lui său este necesară pentru că aceasta permite alegerea metodei corespunzătoare de ana- 
liză cinematicá a acestuia. Operația de identificare se face pe baza schemei structurale 
a mecanismului (uneori chiar și pe schema cinematică — după ce bineînțeles s-a precizat 
elementul sau elementele conducătoare). Clasa și ordinul mecanismului -motor este deter- 
minat de clasa și ordinul grupei ASSUR cu clasa cea mai mare din componența sa. Este 
evident că clasa, și ordinul unui mecanism este funcție de precizarea elementului sau ele- 
mentelor conducătoare. 

Analiza structurală a mecanismelor spațiale. Aceasta se face în mod asemănător cu 
a mecanismelor plane articulate după ce, în prealabil, s-a determinat familia sa, apelînd 
la identificarea grupelor ASSUR de familia respectivă. 

Analiza structurală a mecanismelor formate din lanțuri cinematice de familii diferite. 
În practică se pot întîlni mecanisme care nu se încadrează în nici una din familii, deşi 
geometric desmodromia lor este demonstrată. Mai precis, mecanisme pentru care f vari- 
ază în diferitele părți ale acestora, adică f determinat pentru întregul mecanism prin 
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Tabelul àà Variantele structurale ale grupelor Assur cu n'- 2% 5/8 elemente 


Kai E pio c 


Ordinul Clasa Dz, max 


ets 
id 777 y 


Clasa 
£ Pa, 


Clasa $ zg 


d ? Triada 9 Tefradă Pe 

Lenumrea D Yia 

grupei Dioda (m, /3) : (vi? A /e/nadă | Fentadă 
sa | (ule) iai] [eerror (vefe) | (1-0/2, 


b (4/4) 5 (IV/3) 


metoda analitică — relația (3.5) — este un număr fractionat. Rezultă că aceste mecanisme 
sint formate din lanţuri cinematice de familii diferite. 

Metoda descompunerii în grupe ASSUR de diferite familii constă în identificarea si 
extragerea succesivă de grupe ASSUR de diferite familii sau de grupe neASSUR de mobi- 
litáti aditionale Mar (pozitive sau negative) piná se ajunge la unul sau mai multe meca- 
nisme fundamentale cu gradul de mobilitate Mi. 

Gradul de mobilitate al intregului mecanism 


M = Mat XS Man (3.11) 


in care 3 Mar = 0, numai atunci cînd toate grupele identificate sînt grupe ASSUR. 


Tabelul 36. Aspectele diodei şi mecanismele molor caracteristice corespunzătoare 


Aspectul Schema Schema cinemolicã Mecanismele caravferistice 


yp Ce] cinemotici ` lou cuple suprapuse 


ristica Schema cinematica 


7 |RRR 


Jenumimrmeg 


Mecanism 
patrulater 


Mecanism 
manivelo- 
piston 


Mecanism 
cu culisă 
(oscilanta 
sau 
rotativă) 


Mecanism 
balansien- 
piston sau 
(piston - 
balansien) 


Mecanism 
penta- 
pentatufen 


(M,-2) 


Mecanism 
patrulater 
dublu 
balansier 


Mecanism 
cu culisa de 
translatie 
(mecanism 
de sinus) 
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Metoda legării mecanismelor de diferite familii constă în descompunerea mecanismului 
inițial în mecanisme simple de familii diferite, cărora li se calculează gradele de mobili- 
tate Mp şi în identificarea mecanismelor de legătură formate din cuple şi elemente co- 
mune, cărora li se calculează, de asemenea, gradele de mobilitate Mj. 

Gradul de mobilitate al întregului mecanism 

3 D 
M = 2 Mg — KP Mu, (3.12) 
FEN k=1 
unde j reprezintă numărul mecanismelor simple componente, iar k numărul mecanismelor 
de legătură. 

3.2.3.5. TRANSFORMAREA MECANISMELOR. Un mecanism poate fi trans- 
format constructiv, obtinindu-se un mecanism echivalent lui fără să se modifice gradul 
de mobilitate și legea de mișcare a elementului condus. Această transformare este nece- 
sară în scopul unificării metodelor de cercetare cinematică și chiar cinetostatică a meca- 
nismelor. 

Echivalarea mecanismelor. Se numește „echivalare“ operația de înlocuire a unei 
cuple de clasa m printr-o combinație de ne elemente și cm, cuple cinematice de clasa me, 
unde me > m, care respectă condiția de a nu modifica gradul de mobilitate si legea de 
mișcare a elementului condus. Din egalitatea gradului de mobilitate My a mecanis- 
mului initial cu gradul de mobilitate M, a mecanismului echivalent, rezultă relația de 
echivalare 


(6 E) ne + (m — f) cm (3.13) 
me — f 


Cme = 


în care m, nm si m >f-+ 1. 
Posibilităţile de echivalare a unei singure cuple de clasa m redate în tabelul 3.7 s-au 
obținut rezolvînd în numere întregi relația (3.13) pentru cm = 1. 
Tabelul 3.7 


Variantele grupelor echivalente (înlocuitoare) ale unei cuple 
cinematice de clasa m(cm = 1) 


| Grupa echivalentă (înlocuitoare) 


Clasa A s Numărul i t A e 
à cuplei cinematice elementelor Numărul si clasa cuplelor echivalente 
înlocuite |l— — Dees 3 2 
he Cse Cae Cae [Zn 
E MIN a 7 
m= A | 1 2 5 a | > 
m= A | 2 3 r $ | së 
| 3 4 | a —-: | 
m = 2 - — - 
| 
1 — 2 S- S 
| SE 3 
4 5 geg Gem | e 
3 3 1 = = 
m-1 | al. 
2 2 — — | i 
j 
1 1 — — | 1 
| | 
1 — 1 1 | — 
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Echivalarea mecanismelor plane cu cuple superioare se face utilizînd relația 


e EH 
me TE, (3.14) 


obținută din relația (3.13) în care s-a făcut f — 3, m — 4, m, = 5, Cm = şi care dă 
soluția, de echivalare din primul rînd al tabelului 3.7. 

Pentru a se respecta si condiția de păstrare a aceleeași legi de mișcare a elementului 
condus este necesară plasarea corectă a cuplelor inferioare de clasă mg = 5 înlocuitoare. 
Dacă cele două profile T} si T, ale cuplei superioare de clasa m = 4 au razele de curbură 
finite, se vor plasa două cuple de clasa me = 5 de rotaţie în centrele de curbură ale aces- 
tora (fig. 3.9, a) pe normala comună n—n. 

Dacă unul din profile are raza de curbură infinită se va plasa în punctul de contact 
A o cuplá de clasa mg = 5 de translație (fig. 3.9, b). În ambele cazuri rezultă deci direct 
forma și lungimea elementului înlocuitor. În general, echivalenta mecanismului înlocui- 
tor cu cel initial este instantanee, putînd fi permanentă doar dacă razele de curbură ale 
elementelor în contact direct sînt constante, cum este cazul mecanismului de avans al 
mașinii de cusut din fig. 3.10. 

Dezvoltarea fusurilor si degenerarea bucelelor. Prin această operație un mecanism 
poate fi transformat din punct de vedere constructiv în alte mecanisme, păstrînd carac- 
teristicile cinematice ale elementelor (fig. 3.11, b, c si d) sau cu alte caracteristici cine- 
matice (fig. 3.11, e). 

Această dezvoltare a fusurilor este «posibilă, deoarece mișcările relative ale centrelor 
articulaţiilor nu depind de dimensiunile constructive ale cuplelor cinematice. 


3.2.4. METODE MODERNE DE ALCÁTUIRE A LANTURILOR 
ȘI MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 


Metoda grinzii Baranov. Se definește grindă Baranov construcția formată din ele- 
mente articulate rezultată prin legarea unei grupe ASSUR cu toate articulațiile sale 
exterioare la același element. Dacă na, ng, Ng, ..., n; sint numárul elementelor de rang 
2, 3, ... 7, atunci numărul total de elemente 


j 

€ = ng + ng +. + nj = D 04 (3.15) 

bes 

iar numărul total de articulaţii este 

$ 

Jee = 2n4 + 3ng E, + jnj = ing. (3.16) 
j—2 
Între acestea există relația 

L, = 3e = 25g = 3, (3.17) 


rezultată din însăși definiția grinzii. 
Rangul maxim al elementelor care pot exista în structura unei grinzi Baranov este 
dat de relația 
Îmaz < (e + 4 — L3. (3.18) 


1 
2 


Folosind aceste relatii au fost alcátuite grinzile Baranov prezentate in tabelul 3.8. 


Fig. 3.9 


Fig. 3.11 


Tabelul 3.8 Variantele structurale ale grinzilor Büranav cu e-3,5, Za d elemente 


bo =8; & «6; e-d 
(05.2 25; 1-8) 


874 9 647 Bos T] 829 3 (55127 0728) 


zi? 
a sy 


4 Fi , 
3 3 £524; 8&5 20; 8& - el 
65; 672; &72:0 74 ; (c5 - 0; n'=8) (05 = 12; 27-8) (a - md) 
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Prin extragerea succesivá a cite unui element, fárá cuple aferente, din cele 33 grinzi 
Baranov se obtin grupele ASSUR plane articulate (prescurtat GApa). 

Relaţiile (3.15), (3.16) şi (3.18) sînt valabile și pentru lanțurile cinematice plane 
articulate dar în locul relației (3.17) se va folosi relația 


Lg = 3e — 2c5 = 4, (3.19 


pentru lanțurile din care rezultă mecanisme cu Mg = 1 și relaţia 
La 3e — 2eg = 5, (3.20) 


pentru acelea din care rezultă mecanisme cu M, = 2 etc. 

S-au obținut astfel pentru L4 = 4 un lant cu e = 4 (lanțul patrulater), două lanțuri 
cu e = 6 (lanțurile Watt și Stephenson), 16 lanțuri cu e = 8 și 230 lanțuri cu e = 10, 
iar pentru L} = 5 un lant cu e = 5 (lanțul pentalater), patru lanțuri cu e = 7 și 40 lan- 
turi cu e = 9 etc. Din aceste lanțuri rezultă apoi mecanismele și mecanismele-motor 
plane articulate. 

Metoda unitară. Se definește graf o schemă formată din puncte (noduri) unite între 
ele după anumite reguli. În consecință, schema structurală a unui lant cinematic cu arti- 
culatii simple și multiple (punctele) și elementele simple de rang j = 2 (liniile) consti- 
tuie un graf. 

Se numește „grafizare“ (G) operația prin care unui lanț cinematic plan articulat 
(prescurtat LCpa) sau unei grinzi Baranov (prescurtat GB) i se transformă elemen- 
tele în articulații și articulațiile în elemente (fig. 3.12). Se obține astfel un graf, care 
este un lant cinematic plan articulat cu articulații multiple și elemente simple (prescurtat 
LCpams). 

Dacă e și cg reprezintă numărul elementelor si ai articulatiilor simple ale LCpa sau 
GB (cu grad de libertate L.) care se grafizează, iar eg și cgg numărul elementelor și al 
articulatiilor simple ale LCpams rezultat din grafizare, există relațiile; 


ge = îşi (3.21) 
tye = 26g — e; (3.22) 


(3.23) 


40 NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


Se numește simplificarea articulaţiilor (SA) operaţia de transformare a grafurilor 
(LCpams) în scheme structurale în care există numai articulații simple (fig. 3.13). Se 
obțin, prin această operație, dintr-un LCpams mai multe variante de LCpa din care 
se rețin doar cele distincte structural și care verifică relațiile (3.15), (3.16) şi (3.19) sau 
(3.20). 


Se definește operația de amplificare cu diade (AD) adăugarea la un lant cinematic 
a unei diade, cu respectarea condiției de a nu lega ambele sale articulații exterioare la 


Fig. 3.14 


același element. Aplicînd această operație unui LCpams se obțin mai multe variante de 
LCpams cu un număr mai mare de elemente, din care se rețin, de asemenea, doar cele 
distincte structural (fig. 3.14). 

Aplicind in mod succesiv operatiile de grafizare (G), simplificare a articulatiilor 
(SA) si amplificare cu diade (AD) si repetindu-se mereu se obtin toate LCpa conform 
schemei din fig. 3.15 si, de aici, toate mecanismele plane articulate (Mpa) si apoi meca- 
nismele-motor plane articulate (Mna). 
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LCpa (sau GB) 
vi 


y 
ICpams "A Al osea 
p 3 Lg 
(SA 
LCpams NECS eC LCpa LCgams LL 
d ete. 


Fig. 3.15 


3.3. METODE DE ANALIZĂ CINEMATICĂ A MECANISMELOR 
PLANE ARTICULATE 


Analiza cinematicá a mecanismelor plane articulate se poate face atit grafic cit Și 
analitic. 


3.3.1. METODE GRAFICE 


3.3.1.1. METODE DE ANALIZĂ PENTRU DIADE (CLASA II/2. TEO- 
REMA CELOR TREI CENTRE INSTANTANEE DE ROTAȚIE (CIR) (ARNHOLD- 
KENNEDY). Această teoremă afirmă că trei centre instantanee relative a trei elemente 
sînt coliniare. Se aplică la mecanisme cu un număr mic de elemente, de obicei la meca- 
nisme patrulatere, dacă CIR cad în planul figurii și numai pentru aflarea distribuției 
de viteze. 

La mecanismul din fig. 3.16, vitezele articulaţiilor s-au determinat prin aflarea pozi- 
tiei CIR al fiecărui element, după care rezultă viteza unghiulară œ a elementului și, de 
aici, distribuția de viteze, pentru valoarea dată a lui c. 

Metoda rabaterii. Această metodă se bazează pe teorema 
cu același nume, care demonstrează că dreapta care unește 
vîrfurile vectorilor viteze a două puncte din planul unui 
element, rabátuti cu 90? (nu are importanță sensul de 
rabatere al vectorilor) este paralelá cu dreapta care uneste 
punctele respective. De exemplu, dacá punctele considerate 
Sint A si B, iar vîrfurile vectorilor v4 și vg, rabátuti cu 90°, 
sint notate cu a, si, respectiv, by, rezultă agbo || 4 B. 

Metoda se utilizează la mecanisme cu un număr mic 
le elemente mobile, deoarece devine laborioasá ín cazul 
unor mecanisme formate din lanturi cinematice complexe. 


În fig. 3.17 este aplicată metoda rabaterii pentru deter- 
minarea vitezelor la un mecanism patrulater articulat 
(fig. 3.17, a) şi la un mecanism manivelá-piston (fig. 3.17, b). 


Metoda proiectiilor. Aceasta metodă se aplică la aceeași SE 
categorie de mecanisme ca și metodele precedente și are o 
la bază teorema proiectiilor: proiecţiile vectorilor viteză Fig. 3.16 
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a două puncte din planul unui element pe dreapta care unește aceste puncte sînt egale 
între ele. De exemplu (fig. 3.18) vitezele 34 și dp ale punctelor A şi B proiectate pe AB 
satisfac egalitatea: prapăa = PY'ApgUp. 


Fig. 3.17 


Metoda ecuaţiilor vectoriale. Această metodă se bazează pe construcția grafică 
a ecuaţiilor vectoriale ale lui Euler pentru viteze şi pentru acceleratii. 

Ecuațiile vectoriale pentru elemente legate prin cuple de rotație pentru două puncte 
A si B din planul elementului AB, cînd se cunosc parametrii cinematici ai punctului A, 
sînt următoarele: 

— pentru viteze, 


üs = a + Bea "TI (3.24) 
W | AB 
— pentru acceleratii, 
Kë ep Kë ł aha + ra (3 25) 
| BA | BA 
B—A 


unde: ga = ©; x AB reprezintă viteza din mișcarea de rotație a lui B în jurul lui A 
considerat fix (v. tab. 3.9/11.2); aha = — eA B este accelerația normală (centripetă) 
Și aha = Sax AB este accelerația tangentialá din aceeași mișcare. În general, în ecuaţiile 
de tipul (3.25) acceleraţiile normale se cunosc ca modul, fiind date de produsul pătra- 


1 1 1 1 3 a DÀ ati 1 vitezei linia 
tului unei viteze unghiulare cu raza (484 = 634 B), sau raportul pătratului vitezei liniare 
d " ; n vha 
din mişcarea de rotație cu raza apa = . 
BA 


*) În toate ecauaţiile, vectorii cunoscuţi ca mărime, direcție și sens sint subliniati cu două linii, iar vec- 


torii cunoscuţi numai ca direcţie — cu o singură linie. 
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Fig. 3.19 


Ecuațiile vectoriale pentru elementele legate între ele prin cuple de iranslaţie, în cazul 
a două puncte B, și B, suprapuse în momentul considerat, unul în planul elementului 7 (ai 
cărui parametri cinematici se cunosc) și celălalt în planul elementului 2 sînt următoarele: 
— pentru viteze (fig. 3.19), 


Üp, = Üg, + Dëss s 


= l| 4541 (3.26) 
— pentru acceleratii, 
üp,— g, + Gan + ahasi o 
"Ee "aa sem 


În aceste ecuații s-au notat: 


Ua =S ÜB, este viteza relativă a punctului B, din planul elementului 2, față 
de punctul B, din planul elementului 7 si este paralelă cu 
ES ghidajul cuplei de translație 4041; 
a 5 B, = 20, X Up. B, — acceleratia Coriolis a punctului B, față de planul elementului 15 
directia ai sensul acestui vector se obtine rotind viteza relativá 
Bon, Cu 90°, in sensul vitezei unghiulare de transport o, 
(fig. 3.19, d); 
ap, — accelerația din mișcarea relativă a lui B, față de planul ele- 
mentului 7 şi are aceeași direcția cu Ban 
251 


În ecuaţiile de tipul (3.27) accelerația Coriolis ECH este un vector cunoscut ca 


modul, deoarece este produsul modulelor vectorilor viteză determinati la calculul distri- 
butiei de viteze: 
c LX Sr I A : T ^ 
Gp, B, ^ 269p, p, Sin(o, Bas lr 2o, vp, p, sin E = Zus, pg". (3.28) 


*) La mecanismele plane, vectorii c sint perpendiculari pe planul mișcării, iar vitezele relative se află 
în acest plan, deci nunghiul dintre aceștia este dt 
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În fig. 3.19, b şi c sînt construite planele vitezelor și acceleratiilor (bs — accele- 
ratia Coriolis iar — Pang accelerația centripetă). 

Teorema asemănării. Această teoremă »ermite determinarea poziției virfului vecto- 
rului viteză sau accelerație ale unui punc — acá se cunosc pozițiile virfurilor vectorilor 
viteză, respectiv acceleraţie, ale altor două puncte de pe același element. Enunţul teo- 
remei este următorul: în mișcarea plană a unei figuri invariabile ABC (fig. 3.20), figura 


Fig. 3.20 


vitezelor A'B'C”, figura vitezelor rabátute A?B?C?, poligonul vitezelor abc, figura acce- 
leratiilor A4” B”C” şi poligonul acceleratiiior a'b'c” sînt direct asemenea*) cu figura în 


e , " : y i "uc. 
mișcare ABC. Poligonul vitezelor este rotit față de figura in mișcare cu unghiul — în 


sensul lui & din mișcarea plan paralelă a elementului, iar raportul de asemănare față 


: - e E dus 
de figura in miscare este c. Poligonul acceleratiilor este rotit cu E — arctg ei în sensul 
[o 
lui €, iar raportul de asemănare față de figura in mișcare este Vs? + œt 
Cu notatiile din fig. 3.20, rezultă: 


AB . BG AGT) 


A ABC e ^abc > - ; (3.29) 
(ab) (bc) (ac) 
(ab) | AB 
(bc) L BC 
(ac) | AC 
AA BC e ^a'b'c' = Ag = BE = E . (3.30) 


(a'b”) (b'c^) (a'c”) 


*) La figurile direct asemenea, virfurile omoloage apar în aceeaşi ordine, pentru un sens unic de parcurgere 
a conturului celor două figuri. : " , 
**) Notaţiile puse in paranteze mici reprezintă dimensiunile în milimetri de pe desen. 
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Modul practic în care se utilizează ecuaţiile vectoriale si teorema asemănării este urmă- 
torul (pentru mecanismele plane): 

— rezolvarea problemei de analiză cinematică este precedată de analiza structurală 
a mecanismului studiat, prin aceasta stabilindu-se numărul de grupe (structurale) Assur 
din care este alcătuit mecanismul-motor, clasa şi ordinul acestora ; 

— analiza cinematică se va face pe grupe structurale, începînd cu grupa legată 
direct de elementul conducător si continuînd, din aproape în aproape, pînă la grupele 
cele mai îndepărtate de acest element și în final la elementul condus. 

Metodele de rezolvare vor fi indicate în continuare pentru fiecare grupă în parte. 

Folosind ecuaţiile vectoriale (3.24) — (3.27), se construiesc poligoanele de viteze, 
respectiv de acceleratii pentru fiecare articulație a mecanismului, iar pe baza teoremei 
asemănării se obține distribuţia de viteze sau acceleratii pe fiecare element. 

Ansamblul de poligoane ale vitezelor si acceleratiilor avînd polul P,, respectiv Pa, 
comun, constituie planul vitezelor, respectiv planul acceleratiilor. Omoloagele lui Py 
Şi Pa pe figurile (elementele) în mișcare sînt centrul instantaneu de rotaţie 7 și, respectiv, 
centrul instantaneu al acceleratiilor J. Rezultă de aici că toti vectorii absoluţi (viteze 
sau acceleratii) au originea în polul Do, respectiv Pa. 

Poligonul de viteze se construiește la scara 


wel 
Sa ae, 5 E dÉ (3.31) 


(v4) L mm 


definită ca raportul dintre mărimea vitezei reale 04 a unui punct și mărimea vectorului 
viteză de pe desen (v4) a punctului respectiv. Această scară nu este standardizată. 
Poligonul de acceleratii se va construi la scara 


ka SA E ls (3.32) 
(a4) L mm 


care reprezintă raportul dintre mărimea accelerației reale à 4 a unui punct și mărimea vecto- 
rului accelerație de pe desen (a4) a aceluiași punct. Scara ka nu este standardizată. 

De obicei, aceste scări se indică sub formă de fractie, cu numărătorul 7, iar numi- 
torul un număr întreg. 

In tabelul 3.9 se indică modul practic de aplicare al ecuaţiilor Euler $i teoremei ase- 
mănării pentru grupele Assur de clasa II/2 (diade), pentru fiecare aspect în parte si, 
acolo unde a fost cazul, pentru diadele cu cuple suprapuse. Sînt prezentate de asemenea, 
pentru fiecare aspect, mecanismele caracteristice mai des întîlnite în practică. 

3.3.1.2. METODE DE ANALIZĂ PENTRU GRUPE DE CLASE SUPERIOARE, 
Pentru grupele de clase superioare (III, IV, V etc.) se folosesc diferite metode la deter- 
minarea distribuţiei de viteze si acceleratii, şi anume: metoda punctelor particulare ale 
lui Assur; metoda poziţiilor false; metoda schimbării elementului conducător pentru 
micșorarea clasei mecanismului; metoda grafo-analitică (sau a schimbării bazei) ; metoda 
coeficienţilor de influență ; metoda ciclului initial, care generalizează primele trei metode. 

In toate cazurile de rezolvare se presupun cunoscuți parametrii cinematici ai articu- 
latiilor exterioare ale grupelor structurale si se caută parametrii cinematici ai articulaţiilor 
interioare. 


Metoda punctelor particulare ale lui Assur. Această metodă se aplică la grupa de 
clasa III/3. Punctul lui Assur este intersecția a două dintre braţele triadei si care aparține 
în același timp elementului ternar (fig. 3.21, a). De exemplu S este un punct din planul 
elementului 6 obținut din DF f IH — S. Mecanismul este rezultat din mecanismul 
patrulater (7 — 2— 3), lungit cu triada 4—5—6—7. 


Tabelul 398 Cinemateca graficà a celor cinci aspecte ale digder şi. 


Glosa f. ordinul fun ANA Ecuatiile de viteze şi Foligoanele de viteze sr 
EH e 2 eg eç- ST accelerații pentru grupă accelerafir pentru grupă 
ul diodei 


i 


18A 18D 


7((RRR) 


=> V; = ky (R6) 


de = 0, + dg, + éi = de dg; + DA 
— WBA 16A NBC LBC 
SEA Bot 


6e cunosc : 


VER 


= - "s 2y 
CA Og aga = Uf xAB 
. n 2 
agp = w$ X BU 
[^ 
Se cer: A 2 


ip + de 


Vg, = Va + Vga EVg, m V; V. 
Va, VA + Voa Vo, 7 Ve, t Va Ba 
1 BA OU ME 


1/2 


2(AAT) 


V, (0362) - (Glo) 
=> (fv (^) 


Se cunosc: 


H. ia Dës Veg) 


în» Ets, El 


Elementul $ nu aporfine p , 
emen , de, = ky (B6 
diodei considerate yd 2 a (hte) 
KL 
ră 

2 


zB E D 
C3 7 9228, * 75,9, * 5, p. 


=> mko (Bc) 


a mecanismelor rotor caracteristice corespunzătoare 


Exemplu de mecanism - 


molor caracteristic 


Se cunosc : 
w; = const 
óe cen: 


Va » Ze 


Se cunosc : 


Qy = const 
wy = const 
Er = Eyal 


Se cer: 
Ak 


Cg, $ Gs 


£cuafüle-de vifeze şi accele- 
rotii pentru mecanism- molar 


dp = pt aa + Ai ët dag * Sa 
MBA LBA =0 lib, 108, 


—A —8 


a54 = wg -AB Gs 
=> gh (ab) 
Ug," auf. BE, 


dh i 
Ki a 

£p =- 24; £,- SS 

~ 95 


Va = dop * AoA 
Ve, = a * lo ; pp 
Vg, = w3- 825 


Ya22 Va + Vaza Ce? 


4AB o doh 
, Ko = y 
Ca = Da me, s (4 te) 


icy = Vey eu m GS f p 63) 


aj = U?* 45A 
ap ui 


ven SE 

Tag, = 2à,X CH 
c 

( 78,8; 7 204 + Kë 

t 


9, = == 
a => e (/252) 


F3 7. SC - 24 
Zo dp, t op, dep hol g) 


2. PES Gë 2 
laly" 0858, 7 1838y * "858, 


Foliqoanele de viteze şi accelerafi 
pentru mecanism -rotor 


Übser-. 
vafui 


Mecanism carocteristic este mecanismul 
patrulater articulat 


Mecanism caracteristic este mecanismul penlolaler cu 2 cupla 
de fransisfre (PAPA) 


Caso f ordinul E f 7 1 
Gees cvofiile de viteze si 
Wr 2 pa" Cie ii accelerati pentru grupă 
Il /2 
2(RRT) — 
be ky (Ab) 
DEDERE 
Se cunosc : lxx Di | 18A 
ahy A 
VA > CA 
Se cen: aga Au?» AB 
vg, dg LM Ei 
Aë TAR 
Diada de ospect 2 cu — 
Cuple suprapuse => Ge = ka (Ab) 
(elementu! 2 de, lungime" 0) 
PET 
| Ba: Dn + Bau = Va Van 
1/2 nec LAC 
` ac 
3 (RTR) WEI? 


e gps Kf Bias) 
5; => prin teoremo asemanarii: 
4585 n Aa, ba c 
(a; bo) A» Ba 
(bac) 4 BC 
(a; c) LAC 


ltn —», 


Se cunosc : 


Ou, E d 
- m 43 "m 
KÉ? E k E 
Cap» dp sa = Oaz * Tasa, + Oaza = 
43» = 
48e EIS 
^ = zn së, 
Se cen : "Ug * Capo * asp 
PER : IC — LAC 
"E * e 
y 454,7 ^02 X VA 
n 2 
Gap + da, Opp = — w? + Ae 
d 
j ; ERE 
[Elementul BECH 2 746 


aporfine diodei) 


dg, => prin teorema A 
asemănări : 


Tobetul 3. 9 (continuare) 


Poligoanele de viteze si 


: B Exemplu de mecanism- 
accelerati) pentru grupă 


(ofer caracteristic 


Ecuatiile de vileze şi accele- 


Poligoanele de viteze şi accelerati 
rati pentru mecanism- motor 


pentru [MECANISM motar 


3 
V 


* 3 zn =£ 

ag = [7/7] * IBA * deu 
UBA LBA 
LER 


Voz» / 


445 Bay ~ 4 a5 0s R 


(as f ) 4 AG, 

(4555) 4 i 

(45 .) L 8 (256) 1 (bR ) 9; 
Sai (Rba) . Ee Gm, 

o (R0) T ANEA g 


= VAzA3 Ra HE Ky (25 2; ) 


DT E y (Rba) 


Se cer în = éi 
V, V V; V; due 4 ze z^ » 
KÉtI A3 > Wës: ës us" laa LE PE E 
dis, dg, + dap Rau 
42 


=0 MA alo 14505 


dg, Ge =>prin feorema f 
asemănării :. 


later de 


patru 


i 


Mecanism caracteristic este mecanisme: 


tipul RRTR 


Clasa ordinul 
rupe! Si aspec- 
Jul diodei 


Ecuatiile de viteze şi 
accelerafi pentru grupă 


Grupa Assur Foligoanele de viteze si 


accelerati pentru grupă 


A ABC ^» A ape 
Aaa Aë Eta 


(aci) (ahh) (Gel 


08,85 = Gids =- Qaa, = 


=e m 
ES (2, iý 25,47) 


E f. RTR ) Kr prin teorema asemănării : 
AjB Géi or 
BP" au) "le gef 


KÉ 
AB 


AO = 
[7n = dii vd 24, * iza = 

ZE nec aoh 

= Ig + DN * db y wg 
Se cunosc : = J ag 


Va, H Va 


SI ñg 


Se cer: 


e 


2 


Dada de aspect d cu 
Zug Suprapuse 
(elementul 1 de, 


„lungime "zero ) 


Tabelul 39 (continuare) 


Exemplu de mecanism- 


Ecuatiile de viteze şi occele-- 
molor caracteristic 


Poligoanele de vifeze si accelerati 
rafi pentru mecanism-mator 


pentru mecanism -motar 


Übser 
vafif 


445850, ~ 425 55 B 

Aglo A385 Bala 
(0363) N (6; ) == 65 
£6 — (bc) 


(050) (565) 


= 24543 * 7 04342 e 


7- (05,45 * 04542) = ha (a ai) 


Vg =>prin teorema asemănări: 


438 _ (Rog) B5, 
= = => )= R 
28, ^ Ry TOO ga 


97, => = ky (Bta) 


Dia pl LA 
Q4, = Qj, OI Ae A 


TS Ic eg `, ` P 
Zus = Caz * 04,4, * 04,4, = Og, * 
48B, M88, =0 


Se cunase : 


ois = const 


(ARTA) 


Mecanismul caracferisfic — mecanismul cu culisă oscilanta sau rafafrva 


Clasa A ordinul 
grupei Şi aspec- 
tul diadei 


Ecuațiile de viteze şi 
accelerofii pentru grupă 


Poligoanele de viteze și 


Grupa Assur 
d accelerati pentru grupă 


se cunosc: 


Va, , Va 


Zä, Ze 


Se cer: 


DE 


KÉ dp 


Ve, = Kä T KE = Ve: = Ve T W284 


llaa MBA 


gy mg, = ky (& 5) 


1258, p Log sky (5,55) 


Veg, SS Vox B, = Ay Kä 


(77h WII EA 


(5 A ) D & 2, 


Vg ay » Wa 


25 , d, „dea 


Tnbelul 3.3 (continuare) 


Übsen- 


Foligoanele de viteze si accelerati 
vati 


Ecvafiile de viteze și accele- 
pentru mecanism - matar 


Exemplu de mecanism- 
rafi pentru mecanism - «utar 


motor caracteristic 


b) 


— ie, ky (A6) 


t 

S 

Y 

$ 

"mn 

39 

: S 

Se Er EN N 

£5, 855 B jp =>prin teorema asemănării : s 

AB (a0?) AC KS 

e|: (ac) a (ato) v 

AU (ac) AB v Š 

S-S 

GR 

SE 

Ber 

Ge cunosc : 8 E 

* 

€, = const Kä 

RW 

GER: e Tagen vi 03 S8 

7 Cap > Ca + Cao + Dg a m Toz + SS 

— WEA up Eg S 

? IBA 448 =0 ES 

Se cen : SA a 

RES 

Vg, > Ve KK 

KZ x3 
t A 

dg, » de PEN 

E 

i ES 

8 

RI 

RU 

E 

D 


d; => prin teoremo asemănării: 
A8, ep 
AC (ac) 


i (a0) Zë (o't) 


A 


e 
Le 
* 


Vg," Va, + Vg, p, = Yay" You Vozy 
75 n7 


— o hy (At) 


] 


6 Å, dg, Cg 
GAST o M 
A "7 
A "y | / 


(à2.)- " 


Se 


Vaz = Vas * Va2A, 


(m ZEE 
$e Cunosc : 


P, ky (Rae) 


pentolater de tipul RTRTR 


4 = const; 


Mecanism caracteristice este mecanismul 


Ves = Vot Vea Cy 


æy = const 


E= As 
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Clasa fordinul : , o 7j 
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B " diade 4 SE molor carecteristie roli pentru mecanism-motar pentru mecanism- mota vati 
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nit epe. 
08, = bis E? 
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Elementul 8 nu face 
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4 h 
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Ki 
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Va s Ve, E Vos => dp = ka (6) 
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4454 lA, 
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48,8. IB,8 
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OSEMONOPH è 
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— 44, = fa (75 2$) 
Tg; —>pe baza teoremei 
OSemananmy 
Babo _ (b3) 
Ah (bu) 
d, = dag = ka (bg) 


d) 
d 


7. 77 7E 57 
os = oy * Ub p, * Tisay 
Aix E Aa 
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£ Së 
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Tabelul 33 (continuare) 


Zäre, 
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ult 


forma! din diodele 2-3 (aspect f 


Elementul & este sania port - &i 


mecanismul de seping 
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Mecanism caracteristie : 
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NN ech 

Ve => teorema asemanari: v? 
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s PN ef i = 0j; 
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A. 165. EL Î65-5 165 IDEE 1GE' 
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(AB) 2 Cur "Cn pis 
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"n (C£) Ho HG” 

s e) - (Pab Not 


KEE 
Hä 18D =0 Wb LSI ^ 
Fig. 3.21 
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Vitezele si acceleratiile articulaţiilor exterioare D, E, I ale triadei fiind cunoscute, 
se cer parametrii cinematici ai articulaţiilor interioare F, H iG. În exemplul din 
fig. 3.21 s-a determinat viteza punctului S şi viteza, celui de-al treilea punct G al elemen- 
tului 6. În continuare au rezultat vitezele articulaţiilor F şi H. Pentru acceleratii proce- 
deul este absolut analog. 

În fig. 3.22 este prezentat mecanismul mașinii de rindelat (seping) cu triadă (ele- 
mentul 5 este sania portcutit) la care punctul Assur $4 pentru elementele 4 și 5 coincide 
cu CIR al elementului 3, deci viteza lui este cunoscută (egală cu zero), ceea ce simplifică, 
rezolvarea. 

Metoda poziţiilor false. Această metodă se aplică la grupele de clasa III/3 si IV/2. 
Constă în alegerea unei poziții arbitrare (false) a virfului vectorului viteză, respectiv 
accelerație, al unei articulaţii interioare a grupei și aflarea locului geometric al virfului 
veztorilor viteză si accelerație ai punctului de închidere a ecuațiilor vectoriale. 

În fig. 3.23 se prezintă analiza cinematicá a unei triade folosind această metodă. 
S-a ales o mărime arbitrară v? pentru viteza punctului B pe dreapta A (b) — locul geo- 
metric al vîrfului acestui vector. Se cunosc şi locurile geometrice corespunzătoare A (c) 
și A (d) pentru vitezele vc şi vp. Corespunzător lui v% arbitrar o, şi, în final, a, al cărui 
vîrf ar trebui să se afle pe A(4). 

Repetînd operaţia pentru altă viteză v% se obțin corespunzător v% si vj. Figurile 
din poligonul de viteze A bacada şi Abarcwdar fiind omotetice, intersecția dreptei dada 
cu A (d) dă vîrful vitezei reale vp, după care vor rezulta we continuare vg şi vo. 

Pentru determinarea acceleratiilor se procedează analog, folosind locurile geometrice 
A'(b), ^'(c) şi A'(d) care sint de fapt, direcţiile deer tangentiale ü54, üGp, üpg. 
Acceleratiile normale reale se cunosc pe baza distributiei de viteze, deci din virfurile lor 
se duc dreptele mai inainte mentionate. Pentru detalii v. [13]. 

Metoda schimbárii elementului conducátor. Aceastá metodá se utilizeazá la grupe 
de clase mai mari decit III (in special la pentada V/3) dacá din studiul schemei struc- 
turale a mecanismului se constatá cá, schimbind elementului conducátor real cu un altul 
fictiv (unul dintre celelalte elemente articulate la bază), se poate reduce clasa mecanis- 
mului. De exemplu, la mecanismul din fig. 3.24 dacă elementul 5 devine element con- 
ducător, clasa mecanismului devine III/3 (format din diada 4—7 si triada 7—2— 3— 6) 
în loc de V/3 (cu pentada 2—3—4—5—6— 7). 

Planurile vitezelor construite pentru aceeasi pozitie a mecanismului dar pentru 
diferite viteze unghiulare ale elementului conducátor au proprietatea de a fi asemenea 
intre ele, raportul de asemánare fiind egal cu raportul vitezelor unghiulare corespunzá- 
toare. Pe baza acestei proprietăți, pornind cu «f arbitrar, se construiește planul vitezelor 


și, in final, se determină v% arbitrar. Pentru a se determina vitezele reale, corespunzá- 
: " / e ; [o 

toare elementului 7 conducător, poligonul construit se citește la scara ky = — Af, 
Hi 
[o 
1 


unde o, este viteza unghiulară reală a manivelei, iar A7 este scara la care s-a construit 
poligonul de viteze (pentru c£). Exemplul de rezolvare practicá este dat in fig. 3.24, 
unde mărimile notate cu a reprezintă mărimile fictive (arbitrare). 

Pentru determinarea distribuției de acceleratii se construiește planul acceleratiilor, 
pornind de la elementul ales conducător, pînă se ajunge la un punct din planul mecanis- 
mului (punctul lui Assur S, obținut din CB f) HI) care se poate lega prin ecuații vec- 
toriale de accelerația à4 a elementului conducător real. 

La scara ka aleasă se face construcția inversă a planului acceleratiilor, descom- 
punind în prealabil accelerația unui punct, în general un punct al lui Assur (ca în exem- 
plul considerat) sau o articulație interioară, după raza vectoare și după viteză. Pentru 
detalii v. [13]. 
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Fig. 3.22 
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Se alege wf — pa 
AE Y We": VL" asermünare) 


a. 30.7 a Iesse D d 
Vy Ye + EE 
Wee a Y 
As x 
poli 
y a 
(p,a) 
8 
sen. a BF 5 GE « 
ios dA Us, Ka (Pa 31) ; 
de= ig oui -DE A G4 7 ka (naa'); 
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Fig, 3.24 


Metoda schimbării bazei (Goodman). Această metodă se aflică la mecanisme de clasă 
mai mare decît III, dacă pe schema structurală se poate observa că, fixînd unul dintre 
elementele mobile care devine astfel bază, se poate reduce clasa mecanismului la clasa III. 
Se mai poate aplica la mecanisme de clasa 111/4, dacă cel puțin unul dintre elementele 
centrale ale dublei triade are ambele biele legate la același element. 

Metoda se bazează pe observaţia că prin schimbarea bazei se menține caracterul 
mișcării relative dintre elemente și îmbină calculul grafic cu cel analitic. Este prezentată 
detaliat în [13] și [9 cap. 5, pag. 123]. 

Metoda coeficientilor de influentá (Mehr si Modrey). Aceastá metodá se aplicá la 
mecanisme de clasă mai mare ca III și constă în „ruperea“ fictivă a unui element, astfel 
ca să se formeze două mecanisme Şi, în consecință, parametrii cinematici ai punctului 


unde s-a efectuat ruptura depind de însumarea a două mișcări parțiale (pentru viteze), 
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Ar8-LAB 
BC LBC 
| CALCA | 
a | 
D^ i 
VA N e A 
Da , i 
ÁO IA 
PA f P d 
ó cgi b 
Ki é 
Fig. 3.26 


11 aca TQ roz ntà 1 ta iu 
sau a trei mișcări parțiale (pentru acceleratii, dacă es 0). Este prezentată in detal 
2 E t 
in [13] și [9, cap. 5, pag. 125]. M I ke BEE 
i ci acceleratiilor reduse (D. Mangeron si C. Drăgan). Este o owe uin 
n i ii î i figura acceleratiilor r : n 'finitie 
bazată pe asemănarea figurii în mișcare cu figura acceleratiilor € Prin s tie, 
accelerația redusă este derivata a doua a spaţiului in raport cu unghiul ọ = ot: 
t 1 
d?s a 


d, : = — -° 
de? c? , 
Eum » yt 
ii ig bti á i nirea vîriurilor 4, ByCy ale 
Figura acceleratiilor reduse (fig. 3.25) obtinutá prin u 2 e De 


À h $. ^ si rotită cu 909 
e vare " 
acestor acceleratii este direct asemenea cu figura in mișcare ABC si rotită ct 


€ ; 
ie; > asemăna g u = — , centrul instantaneu 
față de aceasta în sensul lui e; raportul de asemănare tg u SC 1 
: d fii t blu. 
al accelerațiilor fiind un punct du , ] VR —Ó n 
Poligonul acceleratiilor reduse este direct asemenea cu figura in miscar 3C, 
o , : 
rotit cu unghiul p in sensul lui e. A 
Rezultă că acceleraţia redusă a punctului C este 


AC-C 3.33 
ărc = āra + — x AC + CA, (3.33) 
o” 
care proiectată pe AC dă " ; — 3.34 
Pracărc = Pracâra + CĂ. (3.34) 


Această proprietate este utilizată in fig. 3.26, unde s-a determinat inum sg A Sp eer 
şi acceleratii la un mecanism patrulater articulat. Utilizarea acestei metode este detali 
prezentată în [13] și [9 Cap. 5, Vol. 1. pag. 129]. 
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` Metoda ciclului initial (Manolescu) [14. cap. 6]. g 
metodele calculului cinematic de la cel mai simplu ciclu ( 
Metoda diagramelor. Această metodă, mai puțin folosită 


constă în a tr 


Această metodă generalizează toata 
9, min ka 4. 

la mecanismele articulate, 
asa grafic diagrama deplasării (sau a unghiului de rotație) punctului sau 


elementului cercetat și apoi, prin derivarea grafică a acestei curbe, să se obțină viteza 


Fig. 3.27 
respectiv acceieratia căutată. În fig. 3.27 se determină, ois Ez la balansierul unui mecanism 
patrulater articulat; prin derivarea gratică a funcției ein: 


_ 395, do; 


Q3 = 


M E. c e 
d ^7 a 
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3.3.2. METODE ANALITICE 


Metodele analitice se folosesc mai ales la mecanismele de viteze mari, unde metodele 


ep à h e a 
grafice nu mai dau rezultate suficient de exacte din cauza erorilor de desen. . 
` e mai utilizate calcule analitice sînt aplicate la mecanismele patrulater, mani- 


ton. se 
ton, Se 


ping. 


Fig. 3.28 


na ui 
ruiul 1G. 


: A SN tege Di die 
Da; 4; £3) rezultă din proiectarea ecuaţiei vectoriale (fig. 3.28) 
U3? dt "e 


Î ot lat da la = 0, 


obtinindu-se: 


j =r x X 34 3 

Vogt — ji d g?) (gi — wéi. 
2 2 4 n 

u^ ew ue + q* 


wq? : 1 


unde: 
q = l, — l cos Q;; 
u = l sin ġ;; 
2 2 
13 — B — g — u’ 
w = a DI 
2ql3 


Derivind relația (3.35) de două ori în raport cu timpul, se obține: 


lı sin(g, — P2) 


Q3 = 0; - š 
l; sin(ps — 93): 


; , o, qc 
(e cos(os — qi) klen + ls cos(9s — qo). 


£a - 
l3 sin(es — al 
Pentru bielá 
l simple: —93 , 
O = 01 —— E 
I; sin(p3 — qz) 
| 2 
Laf cos(es — qi) Lia cos(ps — P2) + h05 . 
Ki 


l> sin(ogs — 3) 


Mecanismul patrulater. Expresiile analitice ale parametrilor cinematici ai balansie- 


(3.35) 


(3.36) 


(3.37) 


(3.38) 


(3.39) 


(3.40) 
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Mecanismul manivelă-piston. Se determină expresia analitică a spațiului xg de depla- 
sare a pistonului față de punctul mort exterior (fig. 3.29) si, prin derivarea acesteia de 


două ori în raport cu timpul, se obțin viteza $i accelerația pistonului: 
xg = r(1 — cos 9j) -+ I(1 — cos); 
teg = vg = ro Sin o, + log sin d; 


ïg = ag = ro? cos o, + fe cos d'Lies sin d 


% 
Ve 3 
üg E 
Ü12343 Ji; 
ag - Gal) 
Fig. 3.29 
Aplicînd teorema sinusului în triunghiul AOB, rezultă 
sin d = Asing, 
y a : " 
unde À = — , si, prin derivare de două ori in raport cu timpul, rezultá 
l 
COS 
© = 10, Pi 
COS tj 


a X cos? g, sin tj — sin 9, cos? d 
£5 = Xo a m Pı m 


cos? d 
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Înlocuind relaţiile (3.44) — (3.46) în relaţiile (3.41) — (3.43) și dezvoltind în serie 


binomialà cos y = V1 — X sin? o, Se obțin relațiile: 


A 1 1 1 
+B c d 
— = Ag — 4,cos — — 4,cos 2o, + — 4,cos 4o, — — A cos 69, +, —...; (3.47) 
: 0 1 Kl 4? Di 16 4 Pi 36 6 1 
v A A A 
B A sin q, + 2 sin 29; 4 sin 49; d $ sin 69, —, +. (3.48) 
ro, 2 4 6 
H — A, cos 9, + A, c0829; — A; cos 49, + Aa cos 6p —, + oin (3.49) 
ro? 
) 3 5 > 
unde: 44 — 14 2 + X + A ven 
4 64 256 
A, — 1; 
Ai 15... 
d. ss A+ — + —— AR + 
i 4 128 
23 FPES (3.50 
Ap = — — AT Et 
iir da 16 
9 
Ag = —— AN +... 
128 


Relaţiile (3.47) — (3.49) se folosesc in studiul dinamicii mecanismului manivelă- 


ims - " Ll s 
piston, Ja problema echilibrárii motoarelor cu piston. Deoarece raportul à = — iar la 
4 


motoarele moderne chiar mai mic, in aceste relatii se pot neglija armonicele de ordin 


mai mare decît doi (termenii cu à” unde » > 3): 


Xx À À 
B ln ! COS q, cos 2 g,; 
y 4 4 
[| 
| v . 7 
| B = sin 9, + — sin29; 
76) 2 
a D 
E. = 668 91 + A cos 2 g,. 
rot 


Valorile maxime ale vitezei si acceleratiei pistonului sint: 


1 TP MEE 
— pentru 9, = arccos Es (—1 ++ Vi + zl , rezultă 
23 


M 
UB maz X YQ, L xs | 


(3.51) 


(3.52) 
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— pentru e, =0, 
ag mars © roill + 2), (3.53) 
iar pentru 9, = 7 
4B min Z — rol — 2). 


Reprezentarea grafică a variaţiei lui xp, vg si ag în funcție £ este prezentată 


in fig. 3.29. 


Mecanismul seping de clasa II (mașina de rindelat). La acest 
(fig. 3.30) se determină expresia cursei xg a saniei portcutit, vitezei 
accelerației ac corespunzătoare, stabilind, în ordine, expresiile tg dj (din 


E73 
6 
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44), © prin derivarea lui tg în raport cu timpul, ej si, în final, Se, ve 


tg y em ; p ` a S (3.54) 
A+ cos Q; y 
1 + A cos 
5 = 0 E idi = (3.55) 
1 + 24 cos o, + 2? 
A(1 — 22) si 
s= op C s (3.56) 
(1 -+ 24 cos g, + 22)? 
Rs 
4c -= SHY =; (3.57) 
V 1 + 24 cos g, + 2? 
1 + A co: \ + cos 
— I, (1 + à cos gj) (4 + cos qi) ; (3.58) 
(1 + 24 cos gp, = 2298/2; 
Ro? si MI + A cos A + 
co = | e A pa 
Vi + 2Acosp, +A (1 + 24 cos o, + 22) 


Vitezele unghiulare maxime pentru cursa de ducere si întoarcere au pentru g, = 0 
, Iespectiv, 9, = 7, expresiile: 


tea E o; ; (3.60) 
en : 


Gs ax d = — — —— 61. tod (3.61) 


În fig. 3.30 se prezintă diagrama de variaţie a cursei xo, vitezei vo Si accelerației aç 


a saniei portcutit. 

Metoda matriceal-tensorială (D. Mangeron, C. Drăgan). Aceastá metodá se foloseste, 
în special, la mecanisme spatiale. Are avantajul cá se pretează la programare pe calcula- 
tor numeric, din acest punct de vedere fiind utilá si pentru mecanisme plane. 


Metoda analogiei statico-cinematicá (R. Voinea, M. Atanasiu) Aceastá metodá se 
bazeazá pe analogia torsorului vitezá relativá-vitezá unghiulará a unui element cu tor- 
sorul fortá-moment. Torsorul cinematic pentru un contur articulat inchis se anuleazá ca 
$i torsorul static aplicat unui rigid de forma conturului mecanismului (rigidizat) si aflat 
in echilibru. Pentru detalii vezi [19]. 
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3.4. METODE DE PROIECTARE (SINTEZĂ) 
A MECANISMELOR PLANE ARTICULATE (Mpa) 


3.4.1. SINTEZA MULTIPOZITIONALÀ 


3.4.1.1. TEOREMA LUI GRASHOF (CRITERIUL DE EXISTENŢĂ AL MANI- 
VELEI). Notind cu a elementul cel mai scurt, cu d elementul cel mai lung într-un meca- 
nism patrulater si cu p =a + b + c + d perimetrul patrulaterului, dacă: 

+ d «i p[2 — mecanism patrulater complex 

a + d > p[2 — mecanism patrulater simplu. 
Într-un mecanism patrulater complex: 

— cînd elementul cel mai scurt a este adiacent bazei, mecanismul este manivelă- 
balansier (MM-B fig. 3.31, a); 

— cînd elementul cel mai scurt a este bază, mecanismul este dublă-manivelă (MD-M; 
fig.; 9.91, 5); 


Fig. 3.31 


— cînd elementul cel mai scurt a este bielá, mecanismul este dublu-balansier (MD-B ; 
fig. 3.31, c) cu articulațiile A si B de rotație completă. 

Mecanismul patrulater simplu poate fi numai de tip dublu-balansier (fig. 3.31, c), 
însă, cu articulațiile A si B de rotaţie incompletă. 


ai 
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OD 


Sex 


3.4.1.2. POL DE ROTAȚIE. PROIECTAREA PENTRU DOUĂ POZIȚII FINITE 
IMPUSE PLANULUI BIELEI. Punctul P,, determinat la intersecția mediatoarelor 
segmentelor 4,4, şi B,B, se numește pol de rotație (fig. 3.32). Poziția A,B, a segmentului 
AB (a planului bielei) poate fi suprapusă peste A.B, printr-o rotaţie în jurul polului Ps, 

Indicii lui Pia sînt numerele pozițiilor planului mobil pentru care s-a construit polul 
(evident P = Pa, Pa Pag etc). 


Coordonatele lui Dis într-un sistem arbitrar xOy sint: 


-T(B—b SES 
EEGENEN - (4 — a) Da 


2 2 


Xp 


2o 204 — C) (b — d) —2 (B — D) (a — c 1 1 
DEENEN 
(d i 5 CECR d-b- Df 2 T 


unde 4, B, C, D, a, b,c, si d sint coordonatele punctelor 4,, B,, 4,, B,, şi anume: 
AA, B); B,(C, D), As(a, b), Bac, d), [12, 13 cap. 6]. 


Teorema izovizibilităţii : din polul Pa cele două elemente legate la bază se văd 
1 
sub același unghi E Pa; fig. 3.33) sau sub unghiuri a căror diferență în modul este 
` 2 
scil A B,P,4By — X A,P454, | = n). 


Problema de sinteză bi-pozitionalá se poate formula în două variante: 


Varianta 1 


— Se dau două poziţii A,B, şi A.B, şi articulațiile 
mobile A și B (fig. 3.33) 

— Articulațiile fixe 4, si B, se aleg arbitrar pe me- 
diatoarele m3, şi respectiv f. 


— Problema are co? solutii. Limitarea solutiilor se 
face prin impunerea de conditii suplimentare 
(in fig. 3.33 A.B, este elementul cel mai scurt). 


Varianta 2 


— Se dau două poziţii, A,B, si ABa, si articulațiile 
fixe Co, Do (fig. 3.34). 

— Articulatiile mobile cáutate, C si D, se aflá pe 
razele Pc, respectiv Dë, astfel ca unghiurile 


1 
C, Puse = Do Pid = iN Pa (in sens invers rotației 


initiale q,,), conform teoremei izovizibilitátii. 

— Problema are de asemenea co? solutii. Limitarea 
numárului lor se face prin impunerea de conditii 
suplimentare, ca la varianta 1. 
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3.4.1.3. TRIUNGHIUL POLILOR. PROIEC- 
TAREA PENTRU TREI POZIȚII FINITE 
IMPUSE UNEI PORȚIUNI A PLANULUI 
BIELEI. Fiind date trei poziții A,B,, 4,B3 
și AB; ale segmentului AB care defineşte pla- 
nul mobil al bielei, se pot determina, cu ajutorul 
mediatoarelor, polii Da, Pus, Pas. Triunghiul 
P,P,gP,g (fig. 3.35) se numeşte triunghiul 
polilor. Cercurile aus (rază Pal, a,5 $i a53 sint 
concurente în 44,,, numit punct fundamenta) 
al punctului A, care în trei poziţii ale sale se 
află pe un cerc. Punctul A, este [simetricul lui 
A53 față de PP, (cifra 1 comună). Punctul 
4$ este simetricul lui 4,23 față de P,,P,4 (cifră 


B comuná 2). 
Fig. 3.34 Unghiurile triunghiului polilor sint jumă- 
tate din unghiurile de rotație respective: 
d 1 1 
Du E 912; Os — P $13; 953 = 3 923- (3.63) 


^ Teorema izogonalitáfii (Stephanos) - dreptele care unesc unul din vírfurile triunghiului 
polilor cu punctele A123 $i Ag (centrul cercului pe care se află pozițiile omoloage 4,, 
Az şi As) sint izogonale cu laturile virfului respectiv, sensul de másurare al unghiurilor 
fiind invers (fig. 3.36) deci y — v. 


Fig. 3.36 


Transformarea ri ar i i i i ie î 
PQP,) si ormaz i prin care se obtine din 4, punctul Ass (prin simetrie în raport cu 
metal $i apoi Ze (printr-o transformare izogonalá aplicată lui 4,55 față de virfurile 
Pan Pg fig. 3.36) se numește transformare pătratică. 
Teorema coliniaritàfii : dacă ce i itii i 1 ini 
Pisas di Seite il daca cele trei poziții omoloage A,, 4, și Ag sînt coliniare, 
D undamenta 123 se află pe cercul circumscris triunghiului polilor (fig. 3.37). 


a end 
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; W ! 
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^A 
Fig. 3.37 


Cercurile Carnot ale triunghiului polilor sint trei cercuri care trec prin cite două virfuri 
ale acestui triunghi si prin ortocentrul sáu Hg. Astfel cercul Carnot al poziției A, este 
P5P,3H;55 (cifra 1 comună la indici). Acest cerc contine punctul Dia, simetricul lui Peg în 
raport cu latura P,„P,s. Punctul Dis se numește pol oglindit sau pol simetric al polului 
P, si se află în planul mobil l; 

Cercul Carnot P,,P,54H;,9 este simetricul cercului circumscris triunghiului polilor 
în raport cu latura P;5Pis. 


Exemplu. Determinarea celor trei poziții omoloage A+, Aa, 

Se aplică teorema izogonalitátii pentru două din virfurile triunghiului p 
A, cu Pia Și Pus se determină unghiurile 8 si y. Se duc direcţiile Puf” şi Pis 
invers) și la intersecţia lor se determină punctul Áis 


A, cînd se cunoaște A, si triunghiul polilor, 
olilor P,4 si Pus (fig. 3.38). Unind 
y’ (unghiurile 3, y sint măsurate 


Simetricul lui 4,4 faţă de latura Pas Ps este 4, etc. 

Pe baza acestei constructii s-a proiectat in fig. 3.39 mecanismul patrulater 4,4 BB, pentr 
puse M4N,, MaNa şi Maa ale unui segment din planul bielei. Articulațiile fixe 4, si By se aleg arbi 
A, si B, se determiná fácind de douá ori construcfia anterioará. 


u pozitiile ims 
trar, Punctele 
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Dacă se dau: A, și triunghiul polilor, 
se determină mai întîi A 55 (simetricullui 4, 
față de P,,P,3) si apoi din teorema izogo- 
nalitátii (ca in fig. 3.38) punctul Ay. 
Dacă se dá Ag, coordonatele lui 4;(i = 1, 
2,3), cu notatiile din fig. 3.40 se determină 
cu relatiile: 


AolXoya) 


^j Xi = — (xg cos aij + Yosin KIT 
: u 
Ae: A) 1 o. at 3 ` 
Fig. 3.40 Yi = we (Yo COS xij — io sin aiz); (3.64) 
1 i f lip(Yo cotg xig — xo + lix) - . 
u (a2 — xglig + y2) (sin Xij COtg Xiz — COS 4) + yolig(sin Qij -+ COS Xij COtg oix) 


Dindu-se A;(i = 1, 2, 3), se poate determina analitic Ay: 
Xo = W'(xi COS xij — y, sin azi); Ye = w ID cos 94; + xi sin aj) (3.65) 


, lix(— yi COtg tiy — xi + lin) » 


gë - — — 
(x2 — xilig + y2) (sin «ij COtg Aik — COS xij) — yilig(sin xij + cos Xij COtg oix) 


Configuratiile posibile ale triunghiului polilor sint date in fig. 3.41. Relatiile ante- 
rioare sint valabile pentru fig. 3.41, a, b și c. Pentru fig. 3.41, d: 


1 ja — jd 
a Dă T pod : (3.66) 
u Yo COS Qij — Xo Sin aij yi COS 045 + xi sin «ij 
i 1 
Pentru fig. 3.41, e, — = w = co. (3.67) 
u 


Pentru fig. 3.41, f, 


- zn Paw d d (3.68) 


u yg COS Xij — Xo Sin Qiş Yi COS &45 + x, Sin «jj 


In fig. 3.41, g, h si i sînt prezentate cazuri particulare. 


3.4.1. PATRULATERUL POLILOR DE ROTATIE. PROIECTAREA PENTRU 
PATRU POZIȚII IMPUSE PLANULUI BIELEI. Dacă se impune unei porțiuni din 
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Zen Pk x Pj =P;k x' Bye eR. x 


g h L 


Fig. 3.41 


planul bielei condiția ca să treacă prin patru poziții impuse 4,8, ... 44B atunci inter 
secțiile mediatoarelor determină şase poli de rotație: 
Laffsffaft 
PasPas 
Pg 


Grupele de poli care nu au nici o cifrá comuná la indice se numesc contrapoli (P5 P5,; 
P3 Pa; Dua, Pas). Două grupe de poli, polii unei grupe fiind contrapolii celorlalți, formează 


13^ 24» a . 
un patrulater complet al polilor de rotatie. Se pot forma trei patrulatere complete de 


poli: 
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Mijloacele celor trei diagonale ale patrulate- 
rului sînt coliniare si determină dreapta Newton- 
Gauss AG (fig. 3.42). Cercurile circumscrise celor 
patru triunghiuri ale patrulaterului complet de poli 
LP: P4304, cifră comună 1; Pi P54055, cifră comună 
2; PjgP34Qs3; PaP 34P 14) se intersectează în punctul 
lui Miquel F. 

Curba centrelor I'j. Curba centrelor este locul 
geometric al centrelor (4g9By ... ) cercurilor pe care 


D v... se află patru poziții omoloage (4;Bj.., unde 
JB, (e X j=l, 2, 3, 4) ale unui punct din planul unui 
d e „ale. P plai 1 
, AG element-bielă. In sistemul xP;,y, ecuația curbei 
N centrelor este 
SP a A(x8 + xy?) + B(g3 + x*y) -+ Ca2 + Dy? + 
Fig. 3.42 » ue . i E 
CS 2 + Exy + Fx + Gy = 0; (3.69) 
A Ya — Yy; Bes Xa + ai 
C = yg 43) — Yaltı + a); 
" (3.70) 
D = (Xy 2192) Xa(y,-- yg; E — 2X5; | 
F = (#92 — 2,3); G = zalzae + Ya). 


Curba centrelor are două ramuri dacă patrulaterul polilor este de tip complex 
a + d« p[2 (fig. 3.43, a) şi o ramură dacă patrulaterul polilor este de tip simplu 
a + d >p]2 (fig. 3.43, b). 

Construcţia grafică a curbei centrelor De prin metoda fasciculelor de cercuri si drepte 
(fig. 3.43): se determină dreapta Newton-Gauss AG și punctul lui Miquel F (focarul prin- 
cipal al curbei centrelor). Se unește F cu doi contrapoli (P,, si Pag din fig. 3.43, a). Drep- 
tele FP}, şi FP, intersectează AG în O,, și Oas. Cercurile cu centrele în O,, (rază O,4,P,4) 
$i O45 (rază Oa3Pag) se intersectează în Cp si Cy, numite puncte principale. 

Cînd punctele principale sînt distincte, construcția continuă astfel (fig. 3.43, a): 
se duce prin F o dreaptă oarecare Fd,, care întîlnește pe AG în O,. Cercul cu centrul în 
O, şi rază OC = O,C taie pe Fd, în m și n, care sînt puncte de pe Da 

Cînd punctele Ch, Co sînt imaginare (cercurile cu centrele în 0,3 si O4, si de raze 
O. Pup, respectiv Oaa Daa, nu sînt secante), construcția continuă astfel (fig. 3.45, b): prin 
A si B se duce cercul cu centrul ales arbitrar O pe dreapta On |. AG care taie cercul 
de rază O;4P,, în punctele 1 si 2. Axa radicală R taie pe AG în D, centrul cercului orto- 
gonal H. Tangenta dusă din D la cercul O4, determină raza cercului H. Se duce prin F 
dreapta oarecare Fd, care taie pe AG în O,. Se duce tangenta din 0, la cercul ortogonal 
(director) H, notată 0,T,. Cercul cu centrul în O, şi rază 0,7, taie pe Fd, in m $i n, care 
sînt puncte de pe Da, 

Dacă C = Cu (cercurile O;, și O44 tangente, fig. 3.43, c), construcția lui I'j se face 
astfel: se duce prin F dreapta oarecare Fd, care taie pe AG în O,. Cercul cu centrul in 
O, si rază O,Ce taie pe Fd, în m si n, care sînt puncte de pe Iv. 

Construcţia grafică a curbei centrelor prin metoda fasciculului de cercuri (fig. 3.44) 
se bazează pe proprietatea de izovizibilitate a curbei Ia: dintr-un punct al curbei cen- 
trelor, segmentele formate de două grupe de poli (o grupă fiind formată din contrapoiii 
celeilalte) se văd sub același unghi. 
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Se duc mediatoarele d, si d, ale segmentelor PPs ai Dia Pan, Punctele curbei cen- 
trelor se obțin la intersecția cercurilor care trec prin P,,P,,cu cele care trec prin P,4P,,, 


și sint capabile de același unghi u (fig. 3.44, a). Centrele acestor cercuri se pot obține 
grafic ca în fig. 3.44, b. 


Fig. 3.44 


Cazurile particulare ale curbei centrelor Ig în funcție de configurația polilor ce for- 
mează patrulaterul de poli sînt date în fig. 3.45. 
Cazurile particulare ale curbei De în funcție de configurația particulară a poziţiilor 
planului mobil care determină polii sînt date în fig. 3.46 (după J. Volmer [20]). 
Curba punctelor (cercuală) D';. Curba punctelor T'; este locul geometric al punctelor 
din planul mobil corespunzător unei poziții (4,, B,) care se află pe un cerc cu omoloagele 
lor din celelalte trei poziții (43, Ag, .4, sau B}, B}, Ba). Cele patru curbe cercuale (j = 
|, 2, 3, 4) sînt fiecare în corespondență pătratică cu curba centrelor Da, Orice punct 
de pe D'; se poate deci obține printr-o izogonalitate și o simetrie (transformare pătratică). 
Curba cercualá I, (poziția 1 a planului mobil) trece prin punctele: 


D a A : Bloc pio plo ei, Ol: 01,- 0L. Ol Oi 
Pig; Pg; Pia: Ph: Ph P34; Qiz; Qis; Qia; Q23; Q34; Q34 


Pentru T, 


Pentru To Pia; Pisi Pia; Pags Pa; Pa; Qiz; Qia; Qu) Qos; Qoa; Qaa 


IS si 
Configuratia > E cuatiile curbelor se SH SÉ | Ecuatiile curbelor 
particulară SS | ge descompunere PEN ULAN $ 8 |e descompunere 
a polilor SŠ ; a polilor 3$ 
" 
Dreaptă SH (46); GN act y - 2acyctg Araylina+ 
cerc E Gi (zf-z? tg ela |* de ja (etg fo sina- 
j finit |^ i 
BCE Ux =0 "n 
Cerc = ziga; 
z=0(46); ANT 22 a? 
ls -| zzuz-2 Zig dreaptă 
| Dreapta, | X*ry“- yy 
Cerc (me 
NACE RUM m _ 
Zu KA DI 
s Hiperbola) 
H | NA, d dreapta ue 2aylga-exll+ 
SCH Sat — o [de la +tga)rey(1-(ga)=0 
" MAE infinit 
| a REN, i 
| finite, 
| dreapta r 
po^ „| 2046); 
Dreaptă, |, _b2-m2+n? 
cerc ayee 
+n2=0 
d — 
| ET 
|/hperbolă| y, (e? y*) -Znag: "le (Qm) Dovă 1 
dreapta SL y X Hx, TE z drepte x-Ü(A4G) 
dela CN finite, y=0 
infinit ven 
| T op 
| I. (al infinit 
| da 
a Higerboló, Două 
| idreapía Viiz drepte | ue S 
N |dela perpendi: 2 
infinit culare, a- polg $ 
| dreapta y 7? 
de la 
| infinit 
| eg 
| Cerc, 
| ed ia a? -dx + dy cigla-p)-0 
| dela 
| infinit 


Cazul particular Pozitie planului mobil 


Cazul particular 
1 


Pozitile planului mobil 
3 


———M iti AE 


Ke Ie 
+D 
"Sg, 
` Të 
> 


T ET) 


| 
| 
| 
i LS ca Co RARI a E AAA, 


Kl 25 
D EN | 


drm 


Legendi: © Punctsimplu Q Punct dublu (dor contrapa: confundati) 
Fig. 3.46 
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Se obţin astfel în total 12 puncte ale curbei punctelor cercuale DU, cu care se pot 
iorma alte trei patrulatere complete de poli (care contin și poli și contrapoli „simetrici“ 
Pl, etc) și anume: 


Po Pa, Pis Pa Pis Pias 
E 7i pu: 
Pia Pl Pis J^ Pia Pia 
Q1, Ber NO, 


Oricare din cele trei patrulatere de mai sus poate fi folosit pentru constructia lui 
T, (v. fig. 3.48, patrulater de poli P,,P,,Pl, Plj). Construcţia grafică a curbei Uu se 
face folosind aceleaşi metode ca pentru Da (v. fig. 3.43 şi 3.44). Coincid de asemenea (cu 
notatiile adecvate) şi cazurile particulare din fig. 3.45. 


Aplicații 

a. Sinteza unui mecanism patrulater pentru patru poziţii impuse unei porţiuni CD a planului bielei 
(lig. 3.47). Se alege 4, pe I',. Prin simetrie în raport cu P}, Dua se determină punctul fundamental 4,54 Și apoi, 
prin teorema izogonalitátii, aplicată virfului P}4 se determină Ag. 4, și 44 se determină prin simetrie (folo- 
sind triunghiul polilor Pos P14 Pan, Analog se procedează pentru elementul BaB, (care se poate determina altfel, 
alegînd întîi B, si aplicînd teorema izovizibilitátii din polul Pi. 

b. Sinteza unui mecanism cu pauză folosind curbele Da, T4 (fig. 3.48) cu unghi de pauză impus (a) la 
elementul conducător 4,4. Se alege arbitrar mecanismul 4,4 BB,. Se aleg apoi patru poziţii ale bieiei AB 
care să închidă unghiul a impus (între 454; Și 4044). Se determină polii pentru cele patru poziţii ale bielei 
si se construiesc curbele Te si D, Pe T, se alege convenabil punctul c,, care împreună cu Ca, Ca, C4, se 
găsi pe un cere cu centrul in D, aflat evident pe I',. Articulația D, se alege astfel ca diada C,D,D, să se 
poată construi pe întreg ciclul cinematic. Unghiul de pauză q se realizează prin alegerea lui C, pe T's. 
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3.4.1.5. PROIECTAREA PENTRU CINCI POZIȚII IMPUSE UNEI PORȚIUNI DIN 
PLANUL BIELEI. PUNCTELE LUI BURMESTER. Pentru cinci poziții date a 


unei porțiuni a planului mobil al bielei se obțin zece poli de rotație (s = Lie = 0) : 


Pia Pa Pip Pis Pas Pas, Pas, Poa P, Pas. 

Centru Burmester este centrul cercului pe care se află cinci poziții omoloage (4 
Bj; j = 1, 2, 3, 4, 5) ale unui punct din planul unui element-bielá. 

Punct Burmester este punctul din planul unui element care, împreună cu omoloa- 
gele lui din alte patru poziții ale acestuia, sînt conciclice. 

Determinarea centrelor Burmester se face aplicînd de două ori metodele pentru 
patru poziții. Astfel alegînd pozițiile (7, 2, 3, 4) şi (7, 2, 3, 5) se construiesc curbele centrelor 
corespunzătoare Dat? 2, 3, 4) si To(7, 2, 3, 5) (fig. 3.49). Acestea fiind curbe ciclice de 
grad 3, au nouă puncte de intersecție, ai anume: două puncte sînt punctele ciclice ale 
planului; trei puncte sînt polii comuni celor două cubice focale, Dia, Pis Și Pas; patru 
centre Burmester în care se pot plasa articulații fixe. Acestea pot fi: toate patru reale 
(fig. 3.49, a) cu șase soluții pentru problema de sinteză: două reale şi două imaginare 
(fig. 3.49, b) cu soluție unică; toate imaginare (fig. 3.39, c), deci fără soluție ca problemă 
de sinteză. 


j 


Coordonatele punctelor si centrelor Burmester se pot determina din următorul 
sistem omogen: 


rm 
" (a? + HI Zo — aiZ,— biZ, a1Z4 —alZ4— MZ, + 
e Za " 
(1 — cos oi) Za 4- singiZg + — = 0 (3.71) 
2 
Bue e EE. 
gaz | N LA ED A AME SA 


unde 7 — 1, 2, 3, 4, 5) iar necunoscutele Z;(j — 0, 


ü a 1, 2... 7). Rezolvarea lui dá în general patru va- 
um lori pentru ratia Z}, din care se determină: 
: — coordonatele punctului Burmester 
A0(J253) z Z, : 
Wy = — yo = — (3.72) 
E. (l0) Ze Ze 
= 
5 AR "Sa — coordonatele centrului Burmester 
`, AN AGLIZIUN. » e 
Ian "A9", WE Ke (3.73) 
/ N SP a ür—— > 23./2) 
b Naga ZS Zo Zo 
Setul (oz, bi, qj) reprezintă coordonatele siste- 
mului mobil xoy care va ocupa cele cinci poziții 
în raport cu cel fix XO'Y, iar: 
al = —a cos qj — bj sin gj; 
C bl = aj sin gj — bj cos qi. (3.74) 


Metoda analiticá este indicatá pentru progra- 
mare pe ordinator (Bottema, Freudenstein, Perju). 
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3.4.2. PROIECTAREA (SINTEZA) MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 
CU AJUTORUL STROFOIDELOR BURMESTER. PUNCTUL BALL 


Strofoida Y, — curba punctelor circulare — este locul geometric al punctelor din 
planul mobil care la momentul respectiv al miscárii au traiectoriile in contact de ordinul 3 
cu cercurile de curburá (locul geometric al punctelor din planul mobil la care patru 
poziții infinit vecine se află pe un cerc, cercul de curbură). Dacă v este raza de curbură, 
atunci în regiunea de contact, 


| dr 1 


= k= 0, (3.75) 
ds Y 


unde k este curbura traiectoriei. 
In sistemul de axe xIy (axa Ix după tangenta la cele două centroide, axa Iy după 
normală (fig. 3.50), ecuația strofoidei ŞI este 


(x? + y?) (mx + ly) — ml xy = 0; (3.76) 
3d 
TCR ]-—————5 (3.77) 
d' d "m^ 


in care: d este diametrul cercului inflexiunilor; d! — derivata lui d în raport cu arcul 
s al centroidei mobile C; R — raza de curburá a centroidei mobile C. 

Ín același sistem xIy ecuaţia cercului inflexiunilor (locul geometric al punctelor 
din planul mobil care în trei poziții infinit vecine se află pe o dreaptă) este 


x? + y? — yd = 0, (3.78) 
1 1 1 , e "T 
— = — — — , iar Rọ este raza de curbură a centroidei fixe C. 
d R Ro 

Cunoscînd sistemul de axe Ixy şi două puncte de pe strofoida Y, A si B, strofoida 
și elementele ei adiacente se determină astfel: 

— se duc R4Q4 | JA și RgQg | IB; al patrulea viri (P4, respectiv Pp) al 
dreptunghiurilor  R 4P 4Q4 si respectiv /RgPpgQpg se află pe polara Af a parabolei (p) 
corespunzătoare strofoidei 3, (curba strofoidá în general este podara parabolei p în 
raport cu un punct I situat pe directoare); 


— perpendiculara din 7 pe ML determină focarul parabolei F}; 


— mijlocul diagonalei RpQp sau IF, (dreptunghiul IRpQpFņp) este focarul Fs al 
strofoidei ; 


— dreapta AG || Rss trecînd prin I este directoarea parabolei (f); 

— AS, simetrica lui RpQp față de AG este asimptota strofoidei 2 

— perpendiculara din Fp pe AG este axa de simetrie a parabolei (p). 

Luînd diferite puncte P; pe Ap si inversînd construcția care a dat pe Pa și Pp 
se determină puncte de pe strofoida Y. 

Măsurînd pe m si / in xZy, curba J se poate trasa analitic cu ecuatia anterioará (se 
dau valori lui x si se rezolvá o ecuatie de gradul 2). 

Strofoida Xy — curba punctelor centrale sau a centrelor de curbură — este locul geo- 
metric al centrelor de curburá al traiectoriilor punctelor care se aflá la un moment dat 
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pe curba punctelor circulare 3j. Strofoida Zu are aceeași ecuație cu Xj, (3.76), în care Z 
se înlocuiește cu 
3d Es 


x~ 
S 
Il 
Gg 
3 
c 


şi se construiește în același mod. 
Punctul lui Ball Ba este punctul care în patru poziții infinit vecine se află pe o 


dreaptă |k = — = EI = d Se determină la intersecția strofoidei J} cu cercul inflexiu- 


Y 
nilor (v. fig. 3.50). 
Punctul lui Ball Ba se află pe directoarea AG, a strofoidei 3j si are în sistemul xIy 
coordonatele: 
mld md s 
XB O; yp . (3.79) 
m? + m? +I 


ci) 


Curba lui Ball este locul geometric al punctelor elementului mobil care pe parcursul 
mișcării devin puncte Ball. Curba Ball împreună cu centroida mobilă formează iniisu- 
rítoarea fasciculului de cercuri care devin cercuri de inflexiune. 

Punctele Burmester sînt punctele din planul mobil pentru care cinci poziții infinit 
vecine se află pe un cerc. Sînt determinate de intersecția lui Zen curba k” = 0. 
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; : Kë : 1 
Locurile geometrice anterioare se pot defini concentrat în funcție de curbura k = — 
D 


și derivatele ei astfel; 


k=0 este cercul inflexiunilor; (3.80) 
Essi — Sstrofoida Y; (3.81) 
k = k' = 0 — punctul Ball Ba; (3.82) 
k’ = k” = 0 — punctele Burmester pentru poziții infinit vecine. (3.83) 


Curba $” = 0 este o curbă de grad 7, tricirculará cu vîrfurile în 7 şi Ba [12 Cap. 5 
$12.4]. 


3.4.3. PROIECTAREA (SINTEZA) MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 
PE BAZÀ DE CONDITII CINEMATICE SI GEOMETRICE 


3.4.3.1. PROIECTAREA MECANISMULUI MANIVELĂ-PISTON (MM-P). În 
acest caz, din cei şapte parametri caracteristici unui MM-P, trei sînt suficienți pentru 
sintetizarea lui, ceilalți patru rezultind din mecanismul construit. Din fig. 3.51 
se pot deduce acești parametri, şi anume: 7 = 4,44 este raza manivelei motoare; 


1— AB — lungimea bielei; e — excentricitatea MM-P (distanța de la Ay la cursa 


y e : e 
pistonului; à = —; v ; s= BjBjp — cursa pistonului; 9 = X BrAgBu este 
i i 
A v SA 
unghiul dintre pozițiile extreme (în prelungire) ale MM-P; k = x — coeficientul de 
má 


variație a vitezelor medii ale pistonului (raportul dintre viteza la cursa de ducere vma 
și de înapoiere Umi) 


Din fig. 3.51 rezultă: 


s = IN (1 + X} — y? — y (1 — 1)? — y?); (3.84) 
0 = Pir Or: (3.85) 
yv y 
sin = ; sing. x (3.86) 
r1 12 PY TEL 
en EE. (3.87) 
T — Po 
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In cele ce urmează se dau cîteva indicaţii de proiectare pentru cazuri mai utili- 
zate in practicá. 
Proiectarea M M-P, cînd se dau s, k, X (fig. 3.52). Din relația (3.87) rezultă 
k—1 
k+1 


Pe x — x se fixează cursa BrByy = s. Prin By și Bu se duce cercul C(s) capabil de A Po 
Zeit 14A 
: k f Aaf 1—2 
al doilea loc geometric al lui 4, este cercul lui Apollonius A(s)cu centrul Dy pe x — x. 
În sfîrşit, C(s) N à(s)  4,. Din relațiile A9Br=1+7 şi AB = l — v rezultă l şi r 
(construcţia lui A(s) se vede clar din fig. 3.52). 

Proiectarea 14 M-P cînd se dau s, k si v (fig. 3.53). După obținerea lui o, din relația 
3.88), se trasează pe x — x cursa s = BrByy și apoi se construieşte cercul C(s), primul 


9o— T — const. (3.88) 


locul geometric al articulației fixe Ag a manivelei). Deoarece 


const, 


Fig. 3.53 


loc geometric al lui Ag. Deoarece ABr — A& Bj; = (l+ v) (| — r) 2y = const. 
rezultă cá al doilea loc geometric al lui Ag este o hiperbolă bt) cu focarele in By și Dr 
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si de cerc director D(r) de rază = 2r, cu ajutorul căruia se află 4$: h(r) (] C(s). Prin 
By şi Dm se duce cercul C(r) capabil de Sb ES 2) . În continuare: C(r) ND (r) =M 
M BI N C(s) 2 Ae 


Proiectarea MM-P cînd se dau s, k si 7 (fig. 3.54). Construcția grafică este la fel 
cu cea precedentă pînă la obținerea cercului C(s). Deoarece Aer + AgBiy = (+r) + 
+ (l — v) = 21 = const, al doilea loc geometric al lui Ag este o elipsă e(7) cu focarele în 
By şi Byr și de cerc director D(/) de rază = 2], care servește la aflarea lui Ag: e(7)[C(s). 


Prin By si Bu se duce cercul C(/) capabil de XX SCH Apoi C) NDA 2 N; NEIN 
16) 2 4, 2 

Proiectarea MM-P cînd se dau s, v, si e (fig. 3.55). Din cazul din fig. 3.53 se stie că 
un loc geometric al lui Ay este hiperbola At) de cerc director D(r). Al doilea loc geo- 
metric este dreapta Ae || xx la distanța e, dată de problemă. Deci (r) Ace 49) 

Pentru aflarea lui Ay se recomandă următoarea construcție: se duce cercul Ciel 
cu centrul pe Ae si care trece prin By; C(a) N D(r — ^ar (axa radicală); 
Aar ^'(L xx în Bi) By (punct fix); D N Carei (diametrul BB) SM; 
MB (Ace Au, 

Proiectarea MM-P cînd se dau s, k si e. Se face foarte ușor, deoarece soluția (arti- 
culatia fixă 4j) rezultă din C(s) N 4e — Aa 


3.4.3.2. PROIECTAREA MECANISMULUI MANIVELĂ-BALANSIER (MM-B ). 
Metodele de proiectare prezentate la $ 3.4.3.1. se aplică și în acest caz cu mențiunea 
că s = Diff este coarda arcului de cerc de unghi X BrBoBiyr şi că articulația fixă B, 
a balansierului se poate alege arbitrar. 

3.4.3.3. VERIFICARE PRIVIND FUNCȚIONAREA MECANISMELOR PRO- 
IECTATE. După determinarea dimensiunilor mecanismelor proiectate este neapărat 
necesară verificarea nedepășirii unghiului de presiune maxim Amaz(unghi determinat 


90 - ____ NOȚIUNI FUNDAMENTALE ELEMENTE DE BAZĂ DESPRE MECANISME 91 


S "TE "— Á " ———" Gg, Hé a : ! D | Se 
de sensul lui v4 si forța aplicată în direcția bielei AB). Unghiurile à (de presiune) si Ca verificare 4,, Ap şi A; trebuie să se afle pe cercul cu centrul în Ag: 
TE 


= — — 8 (de transmitere) limitează domeniile în care poate funcționa un mecanism, Ín fig. 3.57, b este rezolvat cazul pentru MM-P. 


Ski 


d 


fără pericol de blocare. Ca exemplu la MM-P (fig. 3.51) trebuie îndeplinite condiţiile 
Sa maz < 30? (cursa de ducere Pri: 


d; max S 45° (cursa de înapoiere ByB]). 


3.4.4 PROIECTAREA GRAFICĂ A MPA PENTRU POZIȚII 
ASOCIATE IMPUSE 


Metoda de proiectare denumită și a „rigidizării“ se poate aplica atit la MM-P cît 
și la MM-B, MD-M sau MD-B. Ca ilustrare se vor enunta două probleme cu multe apli- 
catii în practică si se va indica modul lor grafic de rezolvare. 

Proiectarea unui Mpa cînd se dau: Ag (centrul 
de rotație fix al manivelei) si condiţia ca la o rotație 
CH Pia a manivelei, articulația B a balansierului (sau 
pistonului) cu biela să treacă din poziția B, în B, 
(fig. 3.56). 

Cele două poziții ale mecanismului sînt 444, 
B,Bo și 49,4,B,B,. Se consideră figura A94,B, 
nedeformabilă (fig. 3.56, a) care rotită în sens 
invers lui ous (cu q,,) se ajunge în poziția finală 
cînd A, se suprapune peste A, iar B, ajunge în 
Bl. Deoarece A,B, AB, = A,B} = A,B, > 
A BIA,B, esteisoscel și deci 4, (articulația manivelei 
cu balansierul) se află pe mediatoarea mpa luiBIB,. 
Problema avînd oo! soluții, proiectantul are 
libertatea de a alege, de exemplu, cazul celei 
mai scurte manivele (4694 | m;,).. Acelaşi lucru 
$i pentru alegerea lui Bọ În fig. 3.56, b este 
rezolvată aceeași problemă pentru MM-P. 

Proiectarea unui Mpa pentru trei poziții asociate 
împuse Qi, Pisşi Bu, Ba, Bg (fig. 3.57). Problema 
are o singură soluție, rezolvată în trei variante, 
astfel: 


a. Pentru pa: 4oBo, rotită cu Gan së B} și enm, 


Was N 43 — A PP i A x o e " 5 à : 

Pentru 9,4: Aaf, rotită cu ga — B} si my; - N ms =) 4i 3.4.5. SINTEZA ANALITICÁ A MM-B PENTRU POZIȚII RELATIV ASOCIATE 
IMPUSE MANIVELEI ȘI BALANSIERULUI 
b. Pentru g,4: — m, | 
Pra => Pia Mig (] mas D A4, l l 

Pentru Se =) Maz Cazul cînd se dau os, Gs ale manivelei 7 si ën, Pag ale balansierului 3. Se cer lun- 
gimile 1, = 4,4; la — AB; l = BBy; ls = AoBo (fig. 3.58). Dacă se notează 
c. Pentru pag: = "ug, » Ï 
Mag [m > Aa. 


os "T i: . 2 ` e 
FOE Tagen fg Z,- d dar Fus ludit; Be dues 2, ze I eT at (3.89) 


Mä 
to 
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atunci din sistemul de ecuaţii 


Zeit + Z, ln + z den = ji; (3.90) 
Zeita A Zeita + Z4 cin E p» 


rezultă, 


A 
Z= 1, (j=1,2,3), (3.91) 
Ao 
unde 
| 1 1 1 
Ag = | eus dën ieu (3.92) 


| elei iza gi Pasa 


iar A,, A, și Ag după regula cunoscută. 
În expresiile lui Z(j = 1, 2, 3) sînt cuprinse si valorile lui ap $i ale bielei 2, 


mărimi care pot fi alese arbitrar în funcție de o serie de condiții care se pot impune 
MM-B. 


Cazul cînd se dau cinci poziții asociate ale balansierului 3 în funcție de ale manivelei 1, 
adică p3x(Pıx) (k = 2, 3, 4, 5). Sistemul de cinci ecuații din care rezultă soluția problemei 
este evident 


(3.93) 
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unde j = 2, 3, 4, 5. Valorile lui Z;(j = 1, 2, 3) se pot obține din C$ = 10 sisteme de trei 
ecuaţii ale sistemului (3.93) a cărui matrice lărgită, 


E (3.94) 


are toti determinautii de ordinul 4(D,544, Dios ...) egali cu zero. Rangul matricei este egal 
cu trei, deoarece toti determinantii de acest ordin ^; j(j= 0, 1, 2, 3) sînt diferiți de zero. 
Astfel sistemul este compatibil, Z;(j = 1, 2, 3) putînd ti debate ai de oricare din cele 
10 sisteme de trei ecuații [12 Cap éi Metoda este si usceptibilă de generalizare la un meca- 
nism cu n elemente. 


3.5. PRINCIPIILE CINETOSTATICII MECANISMELOR 


5.1. OBIECTUL CINETOSTATICII 


Obiectul cinetostaticii este studiul tuturor forțelor care acționează asupra elemen- 
telor mecanismelor în timpul mişcării acestora. În faza de proiectare a unui mecanism, 
calculul cinetostatic precede calculul de rezistență (de dimensionare) al elementelor me- 
canismului, deoarece studiul forțelor exterioare și al reacțiunilor din cuplele cinematice 
ale elementelor mecanismului permite cunoașterea caracterului și naturii solicitărilor. 
Pe scurt, proiectarea unui mecanism oarecare destinat învingerii unei anumite forțe 
de rezistență tehnologică, a cărei lege de variație este cunoscută, impusă de procesul teh- 
nologic efectuat de mașina din care face parte mecanismul respectiv, cuprinde urmă- 
toarele faze: 

Sinteza structurală a mecanismului, adică stabilirea schemei structurale optime și 
a legii de mișcare a elementului conducător (rotație sau translație). 

Sinteza dimensională, prin care se determină dimensiunile de bază ale tuturor ele- 
mentelor mecanismului funcție de condiţiile cinematice (poziții, viteze, acceleratii) și 
dinamice (unghi de presiune etc.) impuse de procesul tehnologic. 

Analiza cinemalică (calculul vitezelor si acceleratiilor), pentru care se alege turatia 
motorului de antrenare (și se presupune constantă în calcule), dacă elementul conducător 
are mișcare de rotație sau se alege viteza liniară a pistonului, dacă elementul conducător 
are mișcare de translație. 

Aproximarea, prin similitudine cu alte mecanisme similare deja realizate în practică, 
a greutăților elementelor, pozițiilor centrelor de greutate și momentelor de inerție /gx. 

Calculul cinetostatic, prin care se stabilesc mărimile forțelor de inerție Fip = — 
= — mypăgy, ale momentelor de inerție Map = — Iapex, ale reactiunilor din cuple (ho- 
dograful acestor reactiuni) si se determină forța de echilibrare (si hodograful ei) la ele- 
mentul conducător, necesară pentru alegerea motorului de antrenare. 

Calculul de rezistență, realizat, de obicei, corespunzător solicitărilor maxime stabilite 
în faza anterioară, prin care se stabilesc dimensiunile sectiunilor și formele constructive 
ale elementelor mecanismului. 

Calculul de echilibrare statică si dinamică (calculul volantului), dacă este cazul (la 
mecanisme de viteze mari). Forţele de greutate Gr, de inerție Fig, momentele forțelor de 
inerție My, forțele motoare Py şi rezistentele tehnologice Ppi constituie grupul de forțe 
exterioare mecanismului, care sînt datele inițiale ale calculului cinetostatic. Rezultatele 
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finale ale acestui calcul sînt reactiunile din cuplele cinematice Hi, fortele de echilibrare si 
fortele de frecare (PE şi respectiv Mj.) Calculul reactiunilor se face pe baza princi- 
piului lui D'Alembert, forta de echilibrare la elementul conducátor determinindu-se tot 
cu ajutorul acestui principiu sau cu principiul lucrului mecanic virtual. 

Principiul lui D'Alembert*) este utilizat în următoarea formulare: dacă pe lîngă 
forța F; (forța exterioară dată, direct aplicată) se aplică fiecărui punct A; al unui 
sistem de puncte materiale cîte o forță egală cu —m;ă; (forța de inerție a acestui punct 
material de masă m), atunci forțele astfel obținute fac echilibrul legăturilor. 

Extinzind acest principiu la elementul unui mecanism (bare, roti, came etc.), în- 
seamnă cá acesta este în echilibru sub acţiunea forțelor exterioare aplicate, a forțelor de 
inerție si a forțelor de legáturá, care sînt aici reactiunile din cuplele de legáturá ale ele- 
mentului respectiv. In consecintá, se pot aplica ecuatiile de echilibru ale staticii. Deoa- 
rece grupele structurale au grad de mobilitate zero, acestea sînt static determinate (nu- 
mărul reactiunilor necunoscute este egal cu numărul de ecuații de echilibru care se pot 
scrie) si principiul lui D'Alembert se poate aplica. 

Principiul lucrului mecanic virtual spune că condiția necesară și suficientă pentru 
ca forțele F; aplicate punctelor 4; să lase sistemul 4 de puncte în echilibru este ca lu- 
crul mecanic virtual al tuturor forțelor F; să fie nul pentru orice deplasare virtuală 
posibilă (compatibilă cu legăturile) a sistemului de puncte, dacă legăturile nu comportă 


frecare: 
$5 Fj05, + $5 89; ==: 0, (3.95) 


unde 85; si 9g, sînt translatiile, respectiv rotatiile virtuale. 
Derivind în raport cu timpul, se obține relația scalară 


D Fy COS Aj + ZS M0; = 0, (3.96) 
care stă la baza metodei pîrghiei rigide a lui Jukovski și în care v; $i cj Sînt vitezele si 
vitezele unghiulare reale ale elementelor mecanismului, deoarece legăturile sînt scleronome. 

Sub această formă, principiul lucrului mecanic virtual se poate enunta astfel: suma 
puterilor instantanee ale tuturor forțelor exterioare care acționează asupra elementelor 
unui mecanism în echilibru dinamic este egală cu zero. 

Rezolvarea problemei de cinetostatică (determinarea reactiunilor din cuple) comportă 
cunoaşterea, în prealabil, a tuturor forțelor exterioare care acționează asupra, elementelor 
mecanismului, şi anume: forțele motoare sau cele de rezistență, tehnologică, după caz 
(legea lor de variaţie în timpul unui ciclu energetic) ; forțele datorite greutății elementelor, 
care acționează în centrele de greutate ale acestor elemente; forțele de inerție dezvoltate 
de masele elementelor datorită mișcării variate a acestora; forțele de frecare. 


3.5.2. FORȚELE DE INERTIE ÎN MECANISME 


Mișcarea elementului în jurul unei axe fixe Oz cînd centrul de greutate nu se află 
pe axa de rotaţie (fig. 3.59). Forţa de inerție Fig are următoarele componente: 


Fig -mo?xg + meyg; (3.97) 


l Fiy = mo*yg — mea (3.98) 
iar în modul 


Fig = meVot + e (3.99) 


ert este exprimat în mecanica anali în patru forme diferite („Mecanica teo- 
àlan şi R. Voinea). Aici este enunțată cea de-a doua formuiare a lui, 


*) Principiul lui D 
etică“ de V. Vilcovici, St. 
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Componentele momentului fortelor de inertie sint: 


Mia = Sean — oy; (3.100) 
Miy = alyz + Oi (3.101) 
Miz = Selz (3.102) 


iar în modul, rezultanta în planul xOy, 
Mizy = | 


Mişcarea plană. Mișcarea plană are torsorul forțelor de inerție format din 


Fig = — n"üg; 


Fig. 3.60 


În cazul translafiei elementului (fig. 3.60, a) torsorul se reduce la forța de inerție 
Fig = — măg, plasată în centrul de greutate. 

În miscarea de rotafie în jurul unui punct fix O (fig. 
rezultantă unică egală cu vectorul F;g a cărui dreaptă s 


3-60, b), torsorul se reduce la o 
uport trece prin centrul de osci- 
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latie Ky al elementului în raport cu punctul fix O. Distanța GK, de la centrul de greu- 
tate la centrul de oscilație este dată de relaţia 


GK,— — (3.105) 


dose 3 2 . : E y : x 
unde: ig dE este raza de giratie a elementului în raport cu o axă perpendiculară pe 


planul elementului, trecînd prin G; re = OG este modulul vectorului de poziție Se al lui 
G față de centrul de rotație. 

În mișcarea Plan-pavalelă (roto-translatie) a elementului, torsorul forțelor de inerție 
se poate reduce, de asemenea, la o rezultantă unică. care se poate determina fie cu me- 
toda descompunerii mișcării, fie cu metoda concentrării maselor. 

Metoda descompunerii mișcării plan-paralele constă în descompunerea mișcării 
într-o translație cu accelerația unei articulații A și într-o rotaţie în jurul aceleiași arti- 
culatii (fig. 3.61) ; 


Zo = ā4 + Bea (3.106) 
În imultind relația cu (—m), unde m este masa elementului, rezultă 
Fig = Fia + Fica (3.107) 


Metoda constă în a afla punctul de intersecție T al direcțiilor celor două forte compo- 
nente: Fi 4= — mäa, care trece prin G, fiind forța din mişcarea de translație, si 
Fi GA = — dg 4, care trece prin centrul de oscilație XK 4 al elementului față de articulația 


A| GR A— 
Pr 


fix. Rezultanta acestor forțe (forța de inerție rezultanta unică) va trece prin T si este 
egală cu Fig = — müg. 


3L fiind forța de inerție din mişcarea de rotație în raport cu A, considerat 


Metoda concentrării maselor constă în înlocuirea masei elementului cu un număr 
de mase punctiforme în diferite poziții. În general, numărul acestora se reduce la două 
mase plasate în articulațiile elementului (concentrare statică). Prin concentrarea statică 
sau dinamică a maselor se obține punctul prin care trece dreapta suport a rezultantei 
unice. Relaţiile fundamentale care se folosesc la determinarea maselor punctiforme şi 
a poziţiilor acestora prin concentrare dinamică sau statică sînt: 


2 
> mj = Mm; ò mifj = 0; 1 ,mgrj 


Primele douá caracterizeazá concentrarea staticá. 


mi. (3.108) 


Pentru cazul concentrării dinamice la două mase punctiforme, din relațiile (3.108) 
rezultă (fig. 3.61); 


h a > D 
ma = m-————; mgA4 —m H deed o = . (3.109) 
a kh a-rk AG 
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Fig. 3.61 Fig. 3.62 
Suma celor două forte de inerție parțiale, F; a = — maăa ȘI Figa = — DK AURA, 
este egală cu Fig = — măg. Se obţine evident aceeași dreaptă suport ca si în des- 


npunerea mișcării. 
— În fig. 3.62 se prezintă modul de construcție al lui Fig în cazul concen- 
trării statice folosind formulele deduse din (3.108): 


NG Reck Mi cp (3.110) 


Se observă că între dreapta suport a lui Fig dedusă static si cea dedusă dinamic 
este o distanță Ah care se poate afla si direct din formula 


AM, 
A h= li , unde AM; 


Fig 


= — e(mab — Ig). (3.111) 


3.5.3. FORȚELE DE FRECARE ÎN MECANISME 
În cuplele de translație, forța de frecare dintre elementele 7 si 2 (fig. 3.63) este 
Fa = t |N anla (3.112) 
unde u este coeficientul frecării de alunecare și N,, reacţiunea normală din cuplá. Forța 


de frecare Za este de sens contrar vitezei relative dintre elemente 5,3. 
în cuplele de volație, momentul de frecare pentru fusurile cu joc este (fig. 3.64). 


Ma = U*A | Pa, | = PA | P, | ? (3.113) 
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unde: p4 = ura este raza cercului de frecare cu centrul în 44; Pa, este reacţiunea din 
cuplă, adică reacţiunea cuzinetului 2 asupra fusului 7, aplicată în punctul b de contact 
și tangentă la cercul de frecare. 

Pentru fusurile fără joc, relația (3.113 


es 
[v] 
< 
5 


— la fusuri nerodate, 


Misa 157 Mi 1,57p4 | Pais (3.114) 
— la fusuri rodate, 
np F wm e, S 
Mag = 1,27 Mia = 2794] Pal (5 
— pentru pivoti, 
M or = ea Pala (3,116) 
unde ym este raza medie de frecare, care se calculează cu formulele: 
— în ipoteza presiunii uniforme repartizate; 
3 R? y? 
? e Ser (3 7| 
"m Aaa Si ) 
A Ji 
— în ipoteza uzurii uniforme a pivotului, 
y T 
Um, D) (5.118) 


k și v fiind razele exterioară, respectiv inter 


3.5.4. CALCULUL REACŢIUNILOR DIN CUPLE FĂRĂ 
A SE ŢINE SEAMA DE FRECARE 


Stabilirea numărului de necunoscute introduse în calcul de reactiunile din cuple 


Aceasta este prima fază a calculului. 


Reacfiunea din cupla de rotafie acționează în centrul articulației (punct de 
cunoscut), necunoscute fiind mărimea, direcția si sensul ei. Se obișnuiește (fig. 3.65, a) 
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i 

lea această reacțiune să se descompună într-o componentă de-a lungul elementului, numită 

'cactiune normală (prin similitudine cu aceeleratia normală) si o componentă perpendi- 

culară pe ciement, numită reacțiune tangentiali (similar cu acceleraţia tangentialá). 
Reacjiunea din cupla de translație este cunoscută ca direcție, fiind perpendiculară 


ghidajului, dar nu se cunosc mărimea, sensul si punctul de aplicație (fig. 3.65, b). 


În cazul în care elementul 7 are cuplele de rotaţie şi de translație suprapuse (adică este 


de „lungime“ zero), se cunoaște punctul de aplicație al acestei reactiuni, și anume este 
articulația elementului 7 (fig. 3.65, c), deci aici brațul x 0. 

Reacţiunea în cupla superioară are direcția cunoscută (normala comună la cele două 
pole în contact) $i punctul de aplicaţie cunoscut (punctul de contact dintre elemente), 
necunoscute fiind mărimea și sensul acestei reactiuni (fig. 3.65, d). 


Determinarea reactiunilor din cuplele grupelor Assur fără luarea in considerare a 
frecării. Pentru calculul reactiunilor.din cuple se folosesc ecuaţiile de echilibru ale sta- 
ticii (X F; —-0siX M; = 0) atît pentru fiecare element, cît si pentru grupa în ansamblu. 
Modul practic de calcul este prezentat în fig. (3.66) pentru toate aspectele diadelor, unde 


folosit următoarele notații: 2— $ Mo = 02 Rt. reprezintă suma momentelor 
tată de articulaţia C a tnturor forțelor care acționează pe elementul 2, din care rezultă 
componenta tangentialà H;,(componenta A?,, fiind pe direcţia elementului 2, dă moment 
i de articulațiile acestuia) ; 2,3 — SF = 0 z» Ri; B înseamnă că din suma vec- 


ă a tuturor forțelor care acționează asupra diadei formată din elementele 2 Si 3 rezultă 
componentele Hj, și Hj,. Această samă vectorială se reprezintă grafic printr-un poligon 


2—> EH -0=> eg 

d——IM,-0 er 23-—LF-R bbs 

23 e Ge 1 Be - 0 ; 
* fn BD „Re, Zei "Zb ve Be Rai 

i UP erfuer =h, Kach, 


2 >E M, a, 


EC? 
E RI) 
pi Nau) Mia 
[2 eg 
C 

2-LprA-0 == f, 
3 >—IFprA=0 — R; 23> EF -kath th tRy 
23-—EM, -0 — Ñ! =0 cm EA, 
23 sl NH =R; 2 Ke BA di =; 
2 =FR, et Eet 3 ZM, =0 =x, 

ët x DE TE tym 


=0 = =- 


go>LfprA -0 =k), 
5 p! „pi 
gg RACH că Busta” 


kat 


2 peche th Rar D rm Roz E 
d Re =0 = x (pl Fs.) 


23 =EN, -0 ast R,,) 


Fig. 3.66 
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. ý 24 " F daN 
re se închide in punctul de plecare si care se construieşte la o scară kp = 


onvenabil aleasă, 
numitorul (număr întreg) fiind numărul de daN reprezentați printr-un milimetru pe 
desen. În cazul cînd forțele au valori mari, se poate utiliza o scară supraunitară, de ex. 


(F) Lmm 
nestandardizată. In general, această scară are numărătorul 1 


, 


| care va avea numitorul ega] cu unitatea. 


În fig. 3.67, a se prezintă schema de calcul a reactiunilor la triadă (grupa de clasa 
111/3), în care caz se folosește punctul particular Assur pentru a se determina din suma 
nomentelor fortelor de pe toate elementele, în raport cu acesta, componenta Hi, de 


^5 pt 
ub —LM,-U-— De 
Ep fa, 
Ger E 


A DË -0 na ^^ 
uf =0 =k =k; 
Verificare. 


Fat Rgt Bart 0 i 
2 —EM,=0 — PL 
4 Dart =0 =R} 
6 —LFpgrà- =R; 
23,6 EM, =0 — Ri 
) 2346 DF -0 =p Ryp 
2-0 Eh. 
4 E -U cem e A3 
6 =5F -0 — Rer Ke 
Go did CS D i F -Ü 


Fig. 3.67 


pe direcția CD. Schema de calcul a reactiunilor pentru triada care are si cuple de 
translație este prezentată în fig. (3.67, b). 

Determinarea reactiunilor la elementul conducător. Manivela, avînd gradul de mobi- 
litate M = 1, nu este static determinată (nu este în echilibru). Se realizează acest echi- 
libru adăngînd pe manivelă o forță de echilibrare Fe (sau un moment de echilibrare Me) 
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care, la mecanismele de lucru, reprezintă forța motoare necesară pentru realizarea legii 
de mișcare impuse mecanismului. Schema de calcul a forței de echilibrare F, (de obicei, 
plasată in butonul de manivelă si cu direcţia perpendiculară pe aceasta) si pentru deter- 
minarea reacţiunii bazei asupra manivelei H,, se prezintă în fig. 3.68, a). 


CAVE 
m ue Ech x 
vr repu 

Lei po Bann rr Heer 
GË 

e A8 


g. 3.68 


Dacă elementul conducător ave mișcare de translație, forța de echilibrare F, are direc- 
tia de translație (fig..3.68, b). 

Determinarea reactiunilor din cuple cînd se tine seama de frecare. Pentru orice meca- 
nism se face calculul cinetostatic corespunzător unui număr convenabil de poziții ale 
manivelei, fără a se tine seama de frecare. Pornind de la grupele Assur asupra cărora 
acționează forța motoare sau de rezistență tehnologică dată pînă se ajunge la elementu 
final, se determină forța sau momentul de echilibrare. În continuare, pe baza metodei 
similitudinii, se aproximeazá razele fusurilor si se calculează forțele si momentele da 
frecare din cuple, conform indicatiilor de la $ 3.5.3. Se repetă apoi calculul cinetostatic, 
pentru același număr de poziţii succesive ale manivelei, la.sistemul anterior de forte cuno- 
s-ute adăugîndu-se forțele și momentele de frecare în cuple, care constituie tot forte 
cunoscute. Vor rezulta, evident, în final reactiuni și o forţă de echilibrare diferite ca valoare. 

Pentru o exactitate mai mare se mai poate repeta odată acest calcul cinetostatic 
pentru momente de frecare in cuplele de rotaţie, calculate corespunzător reactiunilor 
cu luarea în considerare a frecării. 

Un exemplu de calcul cinetostatic cu luarea in considerare a [recárii se prezint 
în fig. 3.69, unde s-a făcut de două ori succesiv calculul cu frecare. 


Lom ENSE hf 


Cinelostalica cu frecare 


za 
Af = Do 
“a 7123 Mg fg 


23m De Rh 


Cp 


mF e fna y 
A Pus Has Pas PA aaa 


= po 
Aa" "ua Ha 


hy Hans bat 


Daf e Mia H rf 


WM AR 
23 ENEE 


thiet he0 = he 


=43 s4] mB m 


J —BLF-ERE, 


7] 
0 R 


beer fa 


AME LLMP E uu 
hy Miza Mon 0 = 


Cinetoslotica lara frecare 


23 LM, "ES hM fi Dh -M =0 = 89 


43 2 le12 B1 


B-D tig i j 
£3 mI Fue uon Ut 
3 ZF = Por BS Um D 
| EM, m bb 0 m P 
eleng 


f MÉ 
D = FA = Wi 
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3.5.5. PRINCIPIUL PÎRGHIEI RIGIDE A LUI JUKOVSKI 


Dacă in relația (3.96), valabilă pentru un sistem de forte în echilibru (deci, pentru 
un mecanism, în acest sistem de forte este inclusă și forța de echilibrare la elementul 
conducător Fa), se explicitează din prima sumă produsul Fb, unde 94 este viteza. 
butonului de manivelă în care s-a plasat Pa (pe direcție perpendiculară pe manivelă), 
$i apoi se simplifică relația cu scara poligonului de viteze ky, se obține 


2) FI(Psj) cosa + 35 M, 7. + Fa(Pya) = 0, (3.96) 
to 


unde: (P,j) reprezintă viteza punctului de intersecție a lui v; cu dreapta suport a lui F; 
în poligonul de viteze; «; unghiul dintre vectorii F; si viteza 3;. 
: e : T a e , 
Într-un poligon de viteze rotit cu — (într-un sens oarecare), produsele X (Pyj) cos a; 
2 
reprezintă distanțele dreptelor suport ale forţelor F; față de polul Py al vitezelor 
rabătute. 

Deci, pîrghia lui N. E. Jukovski este un poligon de viteze considerat „pirghie rigidă“ 
$i rotit cu 90? într-un sens oarecare (numit „planul vitezelor rabátute"), in care se tran- 
spun în punctele omoloage forțele exterioare care acționează asupra mecanismului iac 
momentele sub forma echivalentă: 


, a) 
l; =M; 2i = M LL, (3.119) 
ky Aidi 


unde: 4j;4j,, este lungimea reală, în m, a barci pe care acționează momentul M; ; 

4,4, i) lungimea, în mm, pe desen a omoloagei barei 4;4;,, in planul vitezelor 
rabátute. 

Momentul echivalent Mj are sau nu acelaşi 
sens cu M, după cum (aa; este sau nu omotetic 
cu Aii (fig. 3.70). 

Se scrie apoi echilibrul față de P, al acestei 
pîrghii rigide articulate în polul vitezelor: 


SD Fit) + SM; + Fa- (Pua) = 0, (3.120) 


unde (4;) sînt brațele forțelor F; fati de P,, iar 
(Pra) este braţul forței de echilibrare, dacă F,, 
s-a plasat în butonul de manivelă, pe direcție per- 
pendiculară pe aceasta. Rezultă de aici valoarea forței de echilibrare la elementul 
conducător Fe. 


m 


A a; 


În fig. 3.71 se dá un exemplu de calcul al fortei Fe, la mecanismul unei site vibra- 
toare, cu metoda pirghiei Jukovski. 
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În concluzie, metoda pirghiei Jukovski poate constitui o metodă de verificare a 
corectitudinii calculului de reactiuni prin compararea valorilor obținute pentru forța 
de echilibrare prin calculul cinetostatic si prin „pîrghie“. Teoretic aceste valori sint 
identice, dar, practic, din cauza erorilor (normale) ale metodelor grafo-analitice se admite 
o eroare de calcul 


ës MN 100 [95], (3.121) 


'emaz 


aO == 
Zoe 


(ca) 
Mis TM: CD 


L Dë E OAN 
feria aj [fo DIN UD 
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4. PROBLEMELE GENERALE ALE CALCULULUI 
ȘI PROIECTĂRII ORGANELOR DE MAȘINI 


4.1. -PROIECTAREA RAŢIONALĂ A FORMEI 
ORGANELOR DE MAȘINI 


4.1.1. Forma pieselor 


Piesele care intră în componența unui produs — indiferent de complexitatea aces- 
tora — sint alcătuite din forme geometrice simple. Formele geometrice ale pieselor pot fi 
mărginite de suprafețe plane sau curbe si pot fi pline sau cu goluri (cavităţi, orificii ete.) 

Din combinarea a două sau mai multe forme geometrice simple se obține forma 
principală, alcătuită din corpuri geometrice fără racordări $i netinind seama de proce- 
deele de prelucrare. Din aceastá formá, se elaboreazá cea mai potrivitá formá — conform 
conditiilor impuse de tema de proiectare — tinind seama de destinatia si de rolul func- 
tional al piesei. Forma obținută — denumită formă funcțională — poate fi simplă sau 
dezvoltată, în cazul în care sînt necesare completări cu forme auxiliare (nervuri, bosaje, 
ambutisări, rigidizări etc.). 

După stabilirea configurației geometrice a formei funcționale, trebuie concepută. 


forma constructivă — care va fi materializată în piesă — tinind seama că aceasta va fi 


realizată prin compunerea, sau îmbinarea unor semifabricate sau prin prelucrarea unui 
singur semifabricat. 

Forma constructivă optimă — care ia în considerare şi procedeul tehnologic — se 
numește formă tehnologică, proiectantul trebuind să cunoască desfăşurarea procesului 
tehnologic şi care sînt elementele tehnologice ce trebuie luate în considerare. 


4.1.2. Forma constructiv-tehnologică pentru turnare 


Principialii factori de care trebuie să se ţină seama la proiectarea pieselor turnate sînt: 

— materialul (fontă cenușie, maleabilă, aliată, nodulară, oţel, bronz, alamă, aliaje 
uşoare) ; . 

— metoda de turnare (in amestecuri de formare, in cochilie, in coji cu lianti cores- 
punzátori, sub presiune joasă sau înaltă, prin centrifugare, de precizie cu modele fuzibile) ; 

— modelul, care trebuie sectionat corect (fig. 4.1) si prevăzut cu mărci pentru aşe- 
zarea și fixarea miezurilor; 

— condițiile caracteristice de formă specifice turnării: forme simple (fig. 4.2), împăr- 
tirea pieselor complicate în elemente cu forme simple, evitarea întrepătrunderilor de forme 
(fig. 4.3), grosimea pereților în funcție de materialul, forma piesei și procedeul de tur- 
nare, rotunjiri, înclinări, evitarea colturilor ascuțite, evitarea punctelor de acumulare 
de material (fig. 4.4), înlocuirea pereților de legătură drepți cu pereți inclinati (fig. 4.5), 
ușurința prelucrării ulterioare etc.; 
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— răcirea piesei, care datorită fenomenului de contracție conduce la apariția: cri- 
păturilor, golurilor de retasurá si segregatiei; acestea pot fi evitate prin forme adecvate, 
maselote dispuse corect si măsuri speciale de răcire; fenomenul de contracție este urmat 
și de tensiuni interne remanente, care pot fi evitate prin treceri treptate între secțiuni, 
nervuri corespunzătoare și evitarea strangulărilor în fluxul materialului (fig. 4.6); 

— folosirea rațională, a caracteristicilor mecanice ale materialelor si economia de 
metal; de exemplu, în soluția constructivă din fig. 4.7, s-a folosit comportarea, superi- 
oară a fontei la solicitarea de compresiune față de cea de tracțiune. 

Valori indicative — privind “grosimea minimă a pereților și precizia realizabilă 
la piesele turnate în amestec de formare — sînt prezentate în tabelul 4.1. La turnarea in 
cochilie, grosimea minimă a pereților trebuie să fie de 3 mm, precizia ce poate D obti- 


Tabelul 4.1 


Valori indicative pentru grosimea minimă a pereţilor și precizia realizabilă 
la piesele turnate în amestec de formare 


Fontă | Fontá Otel e | Aliaje de | Aliaje de 
cenușie maleabilă turnat Alamă | aluminiu zinc 
Ee 
| Grosimea pereților, mm 


Piese mici | 3—5 2,5—4 5 | | 

| “T 35 | | 5 
Piese mijlocii |  8—10 6—8 10— 12 255 | 255 E $5 
Piese grele 12—15 | — 15—10 | | 


Precizia realizabilă, mm 


4i | +i d +t d ai | 400| £08 
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nutá fiind de 0,2—0,3 mm; aplicarea metodei se limitează la piese de maximum 50 kg. 
Turnarea sub presiune — aplicabilă la producţia de masă — este limitată la piese de 
10—25 kg, cu pereţi de 0,5—3 mm *); piesele obținute se pot întrebuința fără o prelu- 
crare ulterioară. La aliajele ușoare se obțin precizii de 0,02—0,1 mm, iar la alamă de 
0,15—0,3 mm. 

Contractia liniară variază în funcţie de material; astfel: fontă, 1%; fontă malea- 
bilă, 1,6%; oţel, < 2%; alamă, < 1,5%; aliaje de aluminiu, 1—1,7% ; aliaje de zinc, 
1,8% ; aliaje de magneziu, 1,2— 1,6%. 


4.1.3. Forma constructiv — tehnologică pentru prelucrarea 
prin deformare 


Condiţiile generale pentru piescie din oţel, forjate liber, sînt cuprinse in STAS 1097-65, 
jar adaosurile de prelucrare şi abaterile libere — în STAS 2171-64. Pentru piesele din 
oțel matritate, condiţiile generale, adaosurile de prelucrare și abaterile limită sînt indi- 
cate în STAS 1299-67. 

La piesele metalice obținute prin presare se poate realiza o precizie mai mare com- 
parativ cu cele obținute prin forjarea în matritá, și anume: piese presate la cald si cali- 
brate la rece, tolerante > 0,1 mm ; piese presate la cald, tolerante > 0,5 mm. 

Din punctul de vedere al preciziei dimensionale se recomandă tolerante cit mai 
largi — cînd nu sînt impuse alte condiții — pentru a nu scumpi inutil produsele ; în cazul 
„n care se impune realizarea unor tolerante severe prin calibrare, mărimea suprafețelor 
calibrate trebuie redusă la minim (fig. 4.8); la stabilirea adaosurilor de prelucrare tre- 
buie să se țină seama de contracție. 

În ceea, ce priveşte forma pieselor executate prin deformare se recomandă: 

La forjavea liberă: înlocuirea formelor tronconice prin porțiuni cilindrice; în cazul 
bosajelor, se vor prefera bosaje drepte pe o singură parte în locul celor rotunde (fig. 4.9) ; 
prevederea de goluri interioare străpunse în piesele mari, pentru îndepărtarea zonelor 
poroase sau cu alte defecte; evitarea pieselor curbate și înlocuirea acestora prin piese 
drepte, monobloc sau din părți asamblate (fig. 4.10) ; rotunjirea colturilor sau muchiilor 
záurilor sau canalelor, pentru a diminua pericolul fisurárii şi a ușura strápungerile cu 
dornul. 

La malrilave : treceri treptate între secțiuni si evitarea schimbărilor bruste de direc- 
ție, pentru înlesnirea curgerii materialului (fig. 4.11); evitarea golurilor înguste și a 
hervurilor subțiri (fig. 4.12) ; la matrițe se recomandă înclinarea pereților piesei la exte- 
rior cu 1:6, iar la interior 1:10, pentru a evita blocarea pe dorn; împărțirea matritei 
astfel ca bavura să apară în mijlocul înălțimii piesei si într-un singur plan (fig. 4.13). 


4.1.4. Forma constructiv-tehnologică pentru sudare si lipire 


Construcţiile sudate impun proiectantului condiții de formă specifice: formă con- 
structivă adaptată fluxului continuu al liniilor de forță, evitînd la maximum concen- 
tratorii de eforturi unitare şi asigurînd o încărcare simetrică a cusăturilor ` intrebuintarea 
de materiale adecvate îmbinărilor sudate; compunerea piesei din elemente care se pot 
executa separat, însă cît mai mari, pentru a reduce la minimum numărul cusăturilor 
sudate; micşorarea tensiunilor datorate contractiilor și efectelor de crestătură prin adop- 
tarea unor grosimi minim admisibile din punctul de vedere al rezistenţei, prin evitarea 
sndárii elementelor constructive încastrate la ambele capete, prin înlocuirea cusăturilor 


*) Pentru alamă: minimum 1 mm. 
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scurte si groase cu cusáturi lungi si subtiri; evitarea intersectiilor cordoanelor de sudurá ; 
intreruperea cusáturilor sudate in punctul de intersecție, cînd este posibil; evitarea cor- 
doanelor continue la construcțiile din tablă subțire ; scoaterea, cusăturilor sudate din zona 
eforturilor unitare maxime; succesiune corespunzătoare a executării cordoanelor de 
sudură pentru a ușura deformarea liberă a elementelor sudate ; asigurarea trecerilor trep- 
tate de la tablele groase la cele subțiri; folosirea cît mai mult posibil a sudurii cap la 
cap ; proiectarea îmbinărilor sudate cu accesibilitate suficientă, pentru a asigura o bună 
calitate a cordoanelor (fig. 4.14); plasarea cusăturilor sudate în locurile unde nu este 
necesară o prelucrare mecanică. 

În fig. 4.15 se prezintă o serie de soluții constructive pentru îmbinarea prin sudură 
de colt sau cap la cap a flanşelor de conducte. Prin trecerea treptată de la grosimea 
ilangei la cea a conductei și prin poziția cusáturii cap la cap, soluția din fig. 4.15, A 
este superioará tuturor celorlalte. 

Exemple de aplicare a sudurii sînt prezentate în fig. 4.16— 4.19: pentru rigidizarea 
peretilor metalici (v. fig. 4.16), pentru imbinarea conductelor fárá flanse (v. fig. 4.17), 
în construcţia consolelor și a suportilor (v. fig. 4.18), a roților dințate și a roților de cabluri 
(v. fig. 4.19). 

La îmbinările prin lipire, pentru a asigura rezistența acestora, se recomandă ca supra- 
fețele îmbinate ale pieselor să fie relativ mari. Lungimea optimă de suprapunere este 

= 12,5 s, pentru tablele solicitate la tracțiune statică, pentru tablele solicitate la obo- 
seală recomandindu-se 72 25 s, s fiind lățimea tablei; la îmbinarea cu eclise duble: 
12 4 s. În cazul îmbinărilor de tip arbore-butuc solicitate la forfecare se recomandă 


0,2 < x 0,7. 


i 
d 
4.1.5. Forma constructiv-tehnologicá pentru prelucrare 
mecanicá 


La proiectarea pieselor care se vor prelucra prin așchiere, trebuie să se aibă in vedere 
următoarele principii generale: 

— piesele să aibă forme cît mai simple — plane sau de revoluție — ușor de prelu- 
crat; 

— prelucrările prin așchiere trebuie reduse la strictul necesar; suprafețele nesoli- 
citate prin acțiunea pieselor conjugate pot rămîne neprelucrate (brute) ; la suprafețele 
în contact — fără o mişcare relativă a pieselor — este suficientă o prelucrare grosolană 
sau semifiná, iar la suprafețele în mişcare relativă — solicitate sau îndeplinind alte con- 
ditii — se impune o prelucrare fină; 

— reducerea mărimii suprafețelor de prelucrat prin adinciri sau supraínáltári; 
pentru a usura prelucrarea este necesar ca astfel de suprafete reliefate sá fie pe cít posibil 
la acelaşi nivel (fig. 4.20); 

— asigurarea. posibilităților de prindere, așezare şi fixare pe maşina-unealtă; în 
limita posibilităţilor, suprafețele de prelucrat trebuie să fie paralele cu suprafața de 
așezare; 

— forma, piesei trebuie să permită executarea a cît mai multor operații cu aceeași 
iixare pe masina-unealtá; se obține, astfel, o economie de manoperă și, în special, o 
precizie mai mare în execuție; 

— pentru ieftinirea prelucrării trebuie să se prevadă astfel de forme, încît să poată 
ji executate — pe cît posibil — numai cu scule normale; 

pentru realizarea operaţiilor de aşchiere prescrise pe întreaga suprafață trebuie 
asigurată accesibilitatea sculei la locul de prelucrat (fig. 4.21— 4.23); 
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— lá gáurirea cu burghiul pe suprafețe înclinate sau curbe trebuie asigurată perpen- 
dicularitatea suprafeței de atac și ieșire pe axa burghiului (fig. 4.24— 4.25) ; se recomandă 
ca găurile să străbată întreaga grosime a peretelui; 

— se vor evita centrările multiple, acestea scumpind inutil prelucrarea; de exem- 
piu, centrarea dublă pe suprafeţele s, și s, — indicată în fig. 4.26 — este delectuoasă; 
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— la piesele cu suprafețe conice la capete se va prevedea aceeași înclinare, pentru 
ca prelucrarea să poată fi realizată dintr-o singură aşezare înclinată a cutitului, asigurîn- 
du-se și contactul pe ambele suprafețe; 

— filetele nu asigură centrarea necesară ` din acest motiv, cînd este necesar ca piesa 
să fie strinsá și centrată, trebuie să se prevadă — în afara filetului de stringere — şi 
o suprafață netedă de centrare; spre exemplificare, la construcția din fig. 4.27, centra- 
jele sînt asigurate pe suprafețele s, şi s, şi nu prin filet, suprafața s, fiind suprafața 
de închidere; 

— este, de asemenea, important ca forma piesei să permită — după prelucrare — 
măsurarea tuturor dimensiunilor prescrise pe desen. 


4.1.6. Forma constructiv-tehnologică pentru stantare și matritare 


Factorii de care trebuie să se țină seama la proiectarea pieselor stantate sau matri- 
fate sînt: materialul (table, benzi, bare, pulberi, de natură metalică sau nemetalică) ; 
procedeul de execuție — separarea materialului (decuparea pentru contururi închise, 
retezare pentru contururi deschise) sau modificarea formei semifabricatului (îndoire, 
bordurare, profilare, îndreptare, imprimare, refulare) ; condiţiile caracteristice de formă 
specifice stantárii si matritárii. 

Pentru a ugura executia stantelor trebuie evitate — pe conturul pieselor — unghiu- 
rile ascutite, racordárile trebuind alese, pe cit posibil, egale. 

In scopul reducerii pierderilor de materiale, forma pieselor trebuie sá permitá dis- 
punerea cit mai economicá a acestora pe banda de material (fig. 4.28). 

Părţile proeminente ale conturului pieselor prevăzute cu găuri se vor proiecta cu 
margini drepte (fig. 4.29). 

Se vor evita racordárile in semicerc de la capetele pieselor executate din fisii de 
tablă cu lățimea egală cu cea a piesei, deoarece dacă lățimea tablei nu este constantă, 
nu se obține o racordare tangentă la laturile piesei (fig. 4.30). 

Linia, de îndoire a pieselor este recomandabil să fie plasată perpendicular pe direcția 
de laminare a semifabricatului (fig. 4.31), raza de îndoire putînd avea valoarea minimă 
admisibilă (fig. 4.32). 

Pentru piesele cu razele de îndoire dispuse pe direcții perpendiculare (fig. 4.33 şi 
4.34), plasarea pe semifabricat se poate face sub un unghi de 30— 45°, raza de îndoire 
putînd fi — si în aceste cazuri — egală cu raza minimă admisibilă. 

La îndoirea pieselor, liniile de îndoire — de aceeași lungime — de o parte şi de alta 
a pieselor ușurează, operația de îndoire (fig. 4.35). Din această cauză, dacă la o piesă, 
liniile de îndoire au lungimi diferite, este necesar să se prevadă o gaură tehnologică pentru 
așezare pe matritá (fig. 4.36). 

Se recomandă ca raza de îndoire — care depinde de material, calitatea acestuia si 
grosimea semifabricatului — să se aleagă de valoare mică, pentru materialele moi și 
subțiri, pentru a asigura o rigidizare si a diminua deformarea, piesei după îndoire ; pentru 
materialele groase şi dure se recomandă ca raza de îndoire să fie mai mare decît valoarea 
minimă admisibilá. Pentru oțeluri moi, de construcție, raza de îndoire se poate calcula 
cu relația 


y= 0,4 È [mm], (4.1) 
t 


în care: feste deplasarea admisă a muchiilor secțiunii, din zona îndoită, față de conturul 
geometric initial (fig. 4.37), în mm; s-grosimea semifabricatului, în mm. 

Pentru evitarea crăpăturilor, suprafeţele libere ale aripilor îndoite se vor situa în 
afara conturului piesei cu distanța a = r = min 0,5 mm (fig. 4.38). 
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Lungimile minime ale aripilor îndoite (fig. 4.39) se pot calcula cu relatiile: 


— pentru v « l, 13s v; zi 2123 ae 


— pentru 7> l, 1—(25..3)s c r. 

Găurile — executate înainte de îndoire — pe aripile pieselor trebuie plasate la o 
distanță suficientă de linia de indoire (fig. 4.40); dacă această distanță nu poate fi asi- 
guratá suficient de mare, găurile trebuie executate după îndoire. 
ate se prevăd cu margini îndoite, cu nervuri 
rări ale supra- 


Pentru mărirea rigiditátii, piesele stant 
(fig. 4.41), cu îndoiri parţiale ale marginilor şi nervuri (fig. 4.42), cu nervu 
ietelor îndoite sau cu curburi. 

Factorii de cave trebuie să sc find seama la proiectarea pieselor ambutisate sint: mate- 

" te T " d " d. d " a 
rialul, respectiv coeficientul de ambutisare al materialului m = — (fig. 4.43) *), pro- 
D 
cedeul de executie si conditiile caracteristice de formá. 

Formele uzuale de piese care se pot executa prin ambutisare sint: cilindri cu sau 

i3rá racordári, cilindri cu flanșă cu sau fără racordări, conuri cu sau fără flansá. 
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Pentru stabilirea razelor de racordare dintre pereții situați în plane diferite, ca şi 
pentru stabilirea dimensiunilor semifabricatului și a înălțimii de ambutisare dintr-o 
operaţie, din două sau trei operații se recomandă consultarea literaturii de specialitate **) 


4.1.7. Forma constructivă din punct de vedere al ajustajelor și montării 


Precizia unei piese este determinată, de scop și economicitate. Prescrierea pe desen 
a unor tolerante mai severe decît este necesar va duce la creșterea costului execuției și 
la mărirea, riscului de rebut. Tolerantele corect alese conduc la ieftinirea producției, prin 
economisirea de metal, manoperá de prelucrare si montaj. 


Considerînd cheltuielile de execuție sau achiziție, precum și cheltuielile pentru între- 
ținerea şi exploatarea calibrelor aproximativ aceleași — în ambele sisteme de tolerante — 
în sistemul arbore unitar cheltuielile de investiții pentru scule sînt mai mari, costul de 
execuție al pieselor fiind mai mic. Deoarece, la o fabricaţie de serie, cheltuielile de inves- 
titii au o pondere secundară față de costul execuţiei, se preferă — din punctul de vedere 
al rentabilitátii fabricației — pentru producţia de serie sistemul arbore unitar, iar pentru 
producția unicală și de serie mică — sistemul alezaj unitar. 

Forma constructivă corectă, din punctul de vedere al ajustajelor, trebuie proiectată 
astfel încît: suprafețele de asamblare prin ajustaje să nu necesite tolerante prea strînse; 
prelucrările de mare precizie să fie reduse — pe cît posibil — la minimum, iar suprafețele 
la care trebuie executate astfel de prelucrări să fie cît mai accesibile; montarea pieselor 
să se poată efectua, ușor și fără operații de ajustare la montaj. 


Ajustajele trebuie prevăzute numai cînd sînt absolut necesare. De exemplu, axul 
cu cep din fig. 4.44 nu trebuie să se sprijine si pe capătul cepului și pe umărul acestuia, 
trebuind să se prevadă numai o singură posibilitate de fixare axială. La capacul bascu- 
lant executat ca în fig. 4.45, a — pentru a asigura funcționalitatea — trebuie să se reali- 
zeze cotele si tolerantele prescrise pentru opt dimensiuni, în timp ce la soluţiile din 
fig. 4.45, b şi c, aceasta nu este necesar decît pentru două dimensiuni. 

Ajustajele cu precizie foarte mare pot fi evitate prin reglarea unor compensatoare, 
special prevăzute pentru acest scop. La ghidajul din fig. 4.46, prelucrarea suprafețelor a 
şi b — pentru a asigura contactul pe întregul contur — este practic imposilbiá; se poate 


*) D este diametrul semifabricatului. ` 
**) V. şi Romanovski, V. P. Stantarea si matritarea la rece. București, Editura tehnică, 1970, 
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renunța, la contactul pe suprafeţele b, fiind recomandabilă prevederea de compensatoare*) 
și ghidaje reglabile, care au și avantajul că pot prelua jocurile datorate uzurii. Ghidajul 
în coadă de rîndunică (fig. 4.47, a) este, de asemenea, supradeterminat; din această cauză, 
contactul dintre cele două piese trebuie prevăzut pe o singură suprafață și cu o pană 
reglabilă de compensare (v. fig. 4.47, b). 

Elementele constructive elastice (stifturile elastice sau crestate) pot înlocui ajusta- 
jele cu tolerante strînse. 
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*) Pene de reglare. 
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4.2. TOLERANTE. AJUSTAJE 


Precizia este determinată de gradul în care parametrii piesei reale corespuzd cu 
párametrii impusi si cu indicaţiile din desenul de execuție al acesteia. Precizia piesei este 
determinatá de scop si economicitate. 

Precizia dimensiunilor — necesará pentru corecta functionare a mecanismului sa: 
mașinii — este denumită precizia funcțională sau necesară, iar precizia cu care pot fi reali- 
zate — în procesul tehnologic — dimensiunile respective este denumită precizie tehno- 
logică sau vealizabilá. 

După stabilirea dimensiunilor nominale — în urma calculelor de proiectare — 
proiectantul trebuie să precizeze abaterile limită admisibile *), pentru a asigura mon- 
tarea corectă si funcționarea corespunzătoare a piesei respective. Íntelegind prin fole- 
vaniá diferența dintre cele două dimensiuni limită, toleranța reprezintă, de fapt, o pre- 
scriptie de precizie pentru fabricatie [1—3, 5, 7]. 

Notarea tolerantelor, pe desenul de executie al pieselor, este stabilitá prin STAS 
6265-67. 

Prescriptiile de precizie se referă si la forma geometrică precum și la poziție 
(STAS 7384-66; 7391-66; 7392-66; 7393-66; 7394-66). Notarea pe desen a tolerantelor 
de formă, și poziție este indicată în STAS 7385-66. 

Sistemul ISO de tolerante si ajustaje (v. STAS 8100-68 Terminologie şi simboluri) 
are 16 trepte de precizie (tolerante fundamentale IT 01 ... IT 16) si 28 de pozitiii ale cim- 
pului de tolerante (A... ZC, respectiv a... zc). Ajustajele preferentiale — în sistemul 
1SO — sint indicate in tabelul 4.2. 

Se recomandă, în general, folosirea sistemului alezaj unitar, conform STAS 8104-68. În 
cazurile în care— din considerente tehnologice sau functionale— se apreciază ca nerational 
sistemul alezaj unitar, se folosește sistemul arbore unitar, conform STA S 8105-68 Lä Ek 

Relaţia rezultată din diferența dintre dimensiunile înainte de asamblare a două 
piese care urmează a fi asamblate este denumită — conform STAS 8100-68 — ajustaj. 
Ajustajele pot fi (v. fig. 4.48 — reprezentate schematică; a — sistemul alezaj unitar; 
b — sistemul arbore unitar) [7]: 

— cu Joc, cînd cîmpul de toleranță al alezajului este în întregime deasupra cimpului 
de toleranță al arborelui, rezultind totdeauna un joc; 

— intermediar, cînd cîmpurile de toleranță ale alezajului și respectiv arborelui se 
suprapun partial sau total, rezultînd fie un joc, fie o stringere; 

— cu strângere, cînd cîmpul de toleranță al alezajului este în întregime dedesubtul 
cîmpului de toleranță al arborelui, rezultind totdeauna, o strîngere. 

Stabilirea, corectă, a preciziei produsului, respectiv a tolerantelor si ajustajelor este 
o problemă deosebit de complexă şi de mare răspundere, de cunoaștere a teoriei și meto- 
delor de calcul și proiectare, de practică îndelungată. 

Adoptarea unor tolerante mai strînse — decît cele strict necesare — măreşte nejus- 
tificat prețul de cost. Alegerea corectă a tolerantelor înseamnă, de fapt, fabricarea piesei 
cu precizia, corespunzătoare scopului functional, tinind seama de posibilitățile tehnolo- 
gice, obtinindu-se, în final, o micșorare a prețului de cost [1, 3]. 

Ajustajele — necesare pentru o anumită asamblare — se aleg în funcție de: caracterul 
asamblării — care poate fi fixă sau mobilă — si de condiţiile de montare şi demontare 
a elementelor componente. De exemplu, în general, pentru asamblările fixe se folosesc 
ajustajele cu strîngere — în cazul îmbinărilor nedemontabile — și ajustajele intermediare 
— pentru asamblările demontabile. Pentru asamblările mobile — ca dealtfel și pentru 


*) Abaterea superioară care stabilește dimensiunea maximă și abaterea inferioară care stabileşte dimensiu- 
rea minimă, 
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Tabelul 4.2 


Tolerante si ajustaje preferintiale (conform STAS 8104-68 si 8105-68) 


Sistemul alezaj unitar 


Sistemul-arbore unitar 


H10 H12 h6 | h7 h8 | h9 hi! 


h 10 h11 | h12 H7 H8 H8 H9 | Hii 


Observaţie. Tolerantele în chenar formează şirul preferential 1, restul şirul preferential 2, 


NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


Ajustaje 
cu JoC 


Ajuslaje intermeoiare 


> Ajustaje cu 
sfringere 


asamblările fixe, care trebuie montate și demontate cu ușurință — se recomandă folo- 


sirea ajustajelor cu joc. 


Nu pot fi indicate rețete precise pentru alegerea ajustajelor si tolerantelor necesare; 
în tabelul 4.3 se prezintă doar informativ unele indicații orientative în ceea ce priveşte 
aplicarea ajustajelor — din sistemul alezaj unitar — recomandate prin STAS 8104-68 [7]. 

J Deoarece funcționarea pieselor în exploatare determină ajustajul si calitatea aces- 
tuia, este necesar ca — la alegerea ajustajului — să se țină seama de uzura probabilă 
şi de temperatura de funcționare a piesei, care pot modifica esențial ajustajul în timpul 


exploatării [3]. 


Ajustajul 


H8/a9, H11/a11, 
H8/b9, H11/b11, 
H12/b12 


Tabelul 4.3 


Caracteristicile si exemple de aplicare a ajustajelor [7] 


———————————————————————————— 


Caracterul 
ajustajului 


Jocuri foarte mari 


Domenii de aplicare si exemple 


Se folosesc rar 


H7/c8, H8/c9, : 
H11/c11: 


Jocuri mari 


Asigurarea unei anumite elasticitáti ne- 
cesare a pieselor în condiții de solici- 
tări și mediu nefavorabile (de ex. maşini 
agricole). 

Asigurarea montării ușoare. 

Joc redus dacă arborele se încălzește 
mult mai mult decît alezajul (de ex., 
ajustajul H7/c8 — la montarea tijei su- 
papei in bucșa de ghidare, la motoarele 
cu ardere internă. 


H7/48, H8/d9, 
H9/d10, H10/d10, 
H11/d11 


Jocuri mijlocii 


Asamblări mobile în maşini grele (de 
ex., roți libere pe arbore, lagăre de 
alunecare la turbine, maşini de în- 


dreptat, laminoare) 
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Tabelul 4.3 (continuare) 


gd 


Ajustajul 


Caracterul 
ajustajului 


Domenii de aplicare și exemple 


N N a 


H6/e7, H7/e8, 
H$/e9 


Jocuri mijlocii 


Arbori in lagáre de alunecare cu lu- 
brifiere abundentă, cu reazemele mult 
distanțate sau arbori montați în mai 
mult de două lagăre (de ex., H6/e7 
la arborele cotit și arborele cu came în 
lagărele respective, la motoarele cu ar- 
dere internă, lagărele turbogeneratoa- 
relor, motoarelor electrice mari etc.) 


H6]/16, H7/16, 
H7/t7, H8/f8, 
Doug 


Jocuri mici 


Arbori în lagăre de alunecare cu lu- 
brifiere normală, cu ulei sau unsoare, 
functionind la temperaturi nu prea ri- 
dicate (de ex., lagărele de la reductoarele 
de turație, motoarele electrice mici, 
pompe, mecanismele ușoare, roți din- 
tate libere pe axe fixe, tijele de tacheti 
in ghidajele respective, mecanismele 
de cuplare) 


Jocuri foarte mici 


Asamblări mobile: numai la mecanisme 

de precizie cu solicitări foarte reduse. 
Asamblări fixe de poziționare a ele- 
mentelor (de ex. stifuri de centrare, 
surubul capului de bielá) 


H6/h5, H7/h6, 
H8/h8, H8/h7, 
H9/h9, H10/h10, 
H11/h11, H12/h12 


Joc minim egal cu 
zero, joc probabil 
foarte mic 


Asamblári fixe cu pozitionarea pre- 
cisă a elementelor. 
Asamblári mobile cu ghidare foarte 


precisă, cu ajustaje de precizia 5...7 
(de ex. supape cu arc, articulațiile me- 
canismelor fine). 

Lanturi de dimensiuni la montarea 
succesivă a mai multor piese (de ex. 
roțile dințate pe arborele cutiei de viteze) 


Ajustaje interme- 
diare cu joc proba- 
bil foarte mic sau 
într-un număr re- 
dus de cazuri-cu o 


Asamblări fixe, cu montare si demon- 
tare ușoară a pieselor și joc limitat 
(de ex. roata  melcată pe arbore, ca- 
pacele montate în corpuri, coroanele 
roților dințate fixate cu şuruburi pe 


H6/k5, H7/k6, 
H8/k7 


slabá stringere pro- butucul  rotii, centrarea semicuplaje- 
babilá lor) 
Ajustaje interme- Asamblări precise cu montaj ușor 


diare cu stringere 
probabilă mică 


Împiedicarea vibratiilor (de ex. boltul 
pistonului in piston, mufele cu gheare 
de cuplare pe arborii cutiilor de viteze) 
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Ajustajul 


Caracterul 
ajustajului 


| 


Tabelul 4.3 (continuare) 


Domenii de aplicare si exemple 


beem 


H6/m5, H7/m6, 
H8/m7 


Ajustaje interme- 
| diare cu stringere 
| probabilă mai mare 


Fortá de montare redusă în cazul strin- 
gerii probabile, dar apreciabilă în cazul 
strîngerii maxime. 

Asamblări foarte precise cu joc limitat 
la minim (de ex. montarea camelor pe 
arbore, şuruburi cu tijă de centrare) 


H6/n5, H7/n6, 
H$/n7 


| Ho[n5-ajustaj cu 
stringeri foarte mici 
(pentru D > 5 mm) 


Asamblári foarte precise fárá joc,insá 
fárá stringeri prea mari 


H7[n6 si HS8[n7 
ajustaje interme- 
diare cu joc proba- 
bil extrem de redus 


Asamblări „strînse“. Dacă lungimea su- 
prafetelor in contact este mare, erorile 
la rectilinitate sau coaxialitate contri- 
buie la márirea strínge 


H6/p5, H7/p6, 
H8[p7 


| 
| 
| 
| 
| 


H7/p6-ajustaj cu 
strîngeri mici (pen- 


| tru D > 3mm) 
| 
| 


| 
| 


| 


Fixarea pieselor la solicitări reduse sau 
în cazul unui element suplimentar de 
fixare (pene etc.). Montarea si demon- 
tarea pieselor fără pericol de deteriorare. 

Ajustaj tipic cu strîngere obișnuită la 
piese de oțel și fontă sau oţel si alamă 
(de ex. roți împănate pe arbori sau 
butuci, cuzineti în lagăre). 

La piese din aliaje ușoare stringerea 
prea redusă pentru a asigura fixarea 
satisfăcătoare 


H6/p5-ajustaj cu 
stringeri mici 


Ca la H7/p6, însă ex 
cisă deci mai scumpă 


utia mai pre- 


H$/p7-ajustaj in- 
termediar 


Se foloseste rar 


H6/r5, H7/r6, H8/7 


H7/[r6— ajustaj 
cu stringeri mij- 
locii 


Fixare „mijlocie“ la piese din metale 
feroase și fixare uşoară la piese din 
metale neferoase (de ex. bucse presate 
în lagăre, ghidaje, capete de bielă, 
fixarea rotoarelor de pompă pe arbore) 


H6/r5—ajustaj cu 
strîngeri mijlocii 


Ca la H7/r6, însă execuţie mai precisă 


H8/r7-ajustaj inter- 
mediar pentru 

D x 100 mm 
-ajustaj cu strîngere 
pentru D > 100 mm 


Strîngerea minimă extrem de redusă, 
apropiată de zero. 
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Tabelul 4:3 (continuare) 


Domenii de aplicare si exemple 


Stringeri apreciabile (în special la H6/s5 
și H7/s6). La dimensiuni mari, montare 
se obține prin încălzirea alezajului sau 
răcirea arborelui. 

Asamblări cu strîngeri mari permanente 
sau nepermanente (de ex. manetonul în 
manivela arborelui cotit, cămașa de 
cilindru în cilindrul motoarelor). 

La aliaje uşoare, ajustajele dau rezul- 
tate similare cu cele obținute cu ajus- 
tajele de tip H/p la metale feroase 


Asamblări permanente ale piselor din 
oţel si fontă, supuse la solicitări apre- 
ciabile, asigurind fixarea fără măsuri 
suplimentare (de ex. scaunul supapelor 
în chiulasa motorului, semicuplaje fre- 
tate pe arbore, roți dințate mari, supuse 
la momente de torsiune apreciabile şi 
montate permanent pe arbore sau butuc) 


Lid | Caracterul 
Ajustajul ajustajului 
H6/s5, H7/s6, Ajustaj cu strin- 
H8/s7 geri mari 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
16/t5, H7/t6 | Ajustaje cu strin- 
| geri foarte mari 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
EE EE iud 
Hoon, H7/u6, | Ajustaje cu strin- 
HS/u7 | geri „ „extrem de 
mari 


Stringeri de ordinui 19/5, din diametru 
Se monteazá prin presare cu prese, cu 
măsuri speciale de lubrifiere sau — la 
dimensiuni mai mari — prin încălzirea 
alezajului sau răcirea arborelui. 

Strîngerea maximă trebuie verificată 
prin calcul pentru a evita suprasolici- 
tările (de ex. roata de locomotivă pe 
osia respectivă) 


v5, H7/v6, Ajustaje cu strîn- 
x5, H7/x6, geri cu caracter 
[y6, special 


Ajustaje speciale, fără, recomandări cu 

caracter general. Stringerile trebuie 
analizate de la caz la caz: stringerea 
minimă să asigure transmiterea, forței 
sau momentului, strîngerea maximă să 
nu creeze suprasolicitări în piese 
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iANEA GH. Organe de maşini. Vol. I. Bucureşti, 
ura tehnică, 1970. 
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4.3. COEFICIENTI DE SIGURA 
ADMISIBILE 


TA. REZISTENȚE 


În funcție de problema care trebuie rezolvată, în procesul de proiectare se pot 
întîlni următoarele tipuri de calcule: de rezistență, la vibrații, de uzură şi durabilitate, 
termice, economice şi speciale (v. si [5]). 

Ca urmare a cresterii continue a conditiilor impuse organelor de masini — rigidi- 
tate, economicitate, durabilitate $i siguranță în funcționare, reducerea greutății — în 
calculele de proiectare trebuie să se țină seama nu numai de sarcinile dinamice si de dife- 
ritele regimuri de functionare, ci si de influența factorilor tehnologici și de exploatare. 

In practica de proiectare se folosesc două forme de calcul: de dimensionare si de 
verificare a dimensionării. 

La calculul de dimensionare *) — pornind de la tipul solicitării — se alege sau se 
determină rezistența admisibilă, obtinindu-se, in final, dimensiunile necesare. În această 
etapă, o serie de valori se aleg în funcție de propria experiență a proiectantului și de 
recomandările din literatura de specialitate, ceea ce poate conduce la mărirea greută- 
fii — prin supradimensionare — sau la o sigurantá necorespunzátoare in functionare. 

La calculul de verificare a dimensiondrii — cunoscînd sarcinile (forțele si momen- 
tele) si dimensiunile piesei — se determiná efortul unitar real (efectiv), stabilindu-se, 
în final, coeficientul de siguranță. 

Condiţiile de funcționare ale organelor de mașini sînt uneori atît de complexe și de 
diferite încît nu pot fi analizate $i cuprinse într-o formă precisă de calcul; din această 
cauză, în proiectarea organelor de mașini se întrebuințează, încă, pe scară largă calculul 
după formule aproximative $i relații empirice. 

În procesul de proiectare, calculul și alegerea soluției constructive — pentru obti- 
nerea în final, a soluției optime — trebuie să se desfășoare în paralel. 

Metodica de calcul aleasă trebuie să permită o dimensionare corectă, asigurînd 
— prin aceasta — durata impusă de funcționare a organului respectiv de mașină. 


Rezistenţele admisibile Ga se definesc ca fiind valorile maxime calculate ale efortu- 
rilor unitare care pot fi admise — în secțiunea periculoasă — asigurînd, ast fel, siguranța 
necesară în funcționare a piesei [13]: 


Oech < Ga. (4.2; 


Unele valori orientative pentru rezistentele admisibile sînt indicate în tabelul 4.4 [3]. 
Indicatii cu caracter mai Seneral, referitoare la valorile rezistentelor admisibile — folo- 
sibile pentru calcule aproximative sau pentru predimensionári — sint prezentate in 
2,.5,.9,.5.a.]. 

La tratarea fiecárui organ de mașină — în capitolele următoare ale prezentei lucrări — 
sînt indicate valorile recomandate ale rezistentelor admisibile. 


Raportul dintre efortul unitar limită (de curgere, la rupere, de flambaj, de oboseală 
etc.) și efortul unitar maxim — care apare în piesă, în procesul de funcționare — este 
denumit coeficient de siguranță [1, 3, 5, 8, 11— 13]. 


Valorile coeficientului de Sigurantá sint in stifnsá legáturá cu metodica de calcul 
adoptatá pentru piesa respectivă; de asemenea, sînt in strînsă legătură cu abaterile 
posibile ale proprietăților mecanice ale materialului si ale tehnologiei de prelucrare, 
comparativ cu cele impuse sau necesare [13], 


*) Sau de predimensionare, 
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Tabelul 4.4 


Valori orientative pentru rezistentele admisibile [3] 


Rezistenţa admisibilă 


Su Materialul " ` = 
be şi ciclul de Oțel Fontă 1 
solicitare | A Gei - 
A r l 
Solicita- Statică | Oscilantă * | alternantă statică | oscilantă * | alternantă 
rea | | | | 
iune| 0,7 5 0,230, | 0,18 or 
Întindere, compresiune| 0,756, 0,45 ce 0,35 o, 0,3 c, , LARA 
| | 4 » 
Încovoiere | 085o, | 0,550e | 0,400 | 0,450, 0,36, 0,2 o, 
| 3 25 26 
| Torsiune | 0,5 6, 0,38, | 9,295 0,35 9, 0,25 Or 0, Or 
I | 
Ki | Ki p 
Forfecare 0,6 ce 0,4 aa 0,3 ce 0,35 o, 0,25 o, 0,2 o, 


* Ondulată [11] 


GES — e RE te 1 siderare: destinatia 
La stabilirea coeficientului de sigurantá trebuie luate în, considera phot n 
şi importanța piesei, durata de funcționare, condițiile generale impuse pies sp 
di ; ` C A ` j S 
(greutate, dimensiuni de gabarit, pret de cost s.a.) [1]. T ! an 
l În capitolele care urmează sînt indicate valorile coeficienţilor de siguranță, spe 
a > 
fici r iecare a maşină. 
fici pentru fiecare organ de maș E i. 
Î icilăvi j ante în ti rgan de maşină — executate 
In cazul solicitărilor statice (constante z e, GË diat 
i ateriale ile — se cé ază din condiția neadmiterii c at astice s; 
din materiale ductile — se calculeaz: j pa neadi i for Si sl 
remanente, ceea ce se poate exprima printr-un coeficient de siguranță, în raport cu limite 
de curgere a materialului: 
Quoc S. MAS (4.3) 


Oech 


i isibi ici i de si á, in raport cu limita de 
Valorile minime admisibile ale coeficientului de siguranță, p raj PA erar gestus 
curgere, se iau aproximativ în funcție de gradul de plasticitate al materie , care 
» cue he ra] 
| terizat prin raportul oe/6, (tabelul 4.5) [8]. 


Tabelul 4.5 


ici i i à i imita de curgere [8 
Valorile minime ale coeficientului de siguranță în raport cu limit g [8] 


Ge | 


— | 0,45 — 0,55 | 0,55 — 0,70 0,70 — 0,90 Piese turnate 
SC | WW | | 

| —9 2 1,6 — 2,5 
C 1,22 — 1,5 | 1,4— Lë | 1,7 2, | 


i 
| 


i ot fi i — pri — destul de 
Observaţie. În cazul in care forţele sau eforturile unitare reale nu pot fi determinate prin calcul — des 
i precis, valorile din tabel trebuie mărite cu 20—50% 
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Pentru organele de mașini, executate din materiale fragile, se foloseşte coeficientul 
de siguranță în raport cu limita de rupere a materialului [1, 8, 13]: 


aa ET (4.4) 


Dech 


Solicitările variabile în regim staționar *) sint solicitările ciclice cu amplitudine 
constantă. Coeficientul de siguranță pentru astfel de solicitări — denumit și coeficient 
de siguranță la, oboseală — se poate calcula conform indicatiilor din [11] (v. şi [1, 2, 5, 7, 
8, 10, 13].) 

. Valoarea coeficientului de siguranță la oboseală depinde de veridicitatea, deter- 
minării forțelor si eforturilor unitare, de omogenitatea materialului, de nivelul tehno- 
logiei de execuție ș.a. Astfel [8]: 

,  — în cazul unei precizii mărite a calculului — folosind, pe scară largă, datele expe- 
rimentale în ceea ce privește determinarea forțelor, a eforturilor unitare — în cazul unei 


omogenitáti corespunzătoare a materialului şi a unei tehnologii de fabricație de calitate 
Superioară, se recomandă c = 1,3... 1,4: 


— pentru o precizie obișnuită a calculului, în cazul inexistentei unei determinări 
experimentale a forțelor şi eforturilor unitare, în cazul unei omogenitáti moderate a mate- 
rialului și pentru un nivel obişnuit al tehnologiei, se recomandă c = 1,4... 1,7; 


— în cazul unei precizii scăzute a calculului, în cazul inexistentei unei determinări 
experimentale a forțelor și eforturilor unitare, a unor caracteristice mecanice neuniforme 
ale materialului, în special pentru piesele turnate și de dimensiuni mari, se recomandă 
ee E 

Solicitările cu amplitudine şi frecvență variabilă sînt denumite solicitări variabile 
mestalionare (în regim nestationar). În practică se întîlnesc următoarele tipuri de astfel 
de solicitări [1, 2, 7, 8, 10, 11, 13]: 

— Solicitări nestationare cu o variaţie aleatoare a eforturilor unitare; de exemplu, 
unele piese ale autovehiculelor solicitate în funcție de încărcarea vehiculului, viteza de 
circulație, neregularitátile îmbrăcăminții drumului etc. 

— Solicitări nestationare cu o variație periodică a eforturilor unitare; de exemplu, 
elementele componente ale ciocanelor şi preselor de forjat. 

— Solicitări nestationare cu variația eforturilor unitare în trepte; de exemplu, 
la agregatele de forță din centralele electrice, la mașinile-unelte universale. 

Calculul coeficientului de siguranţă la regimuri nestationare de solicitări se poate 
efectua conform indicatiilor din [11]. O problemă dificilă la calcularea acestui coeficient 
de siguranță o constituie alegerea indicelui de putere m al curbei Wöhler. 

O serie de cercetări recente au stabilit că pentru o serie de elemente componente 
ale autovehiculelor (de ex. puntile autovehiculelor) se poate considera m = 6...7. 
Pentru alte cazuri, cînd sînt necesare calcule mai precise, se recomandă consultarea lucrá- 
rii [10]. 

Cele mai veridice date despre coeficienții de siguranță necesari pot fi stabilite numai 
pe baza verificărilor experimentale a pieselor respective în condiții reale sau simulate 
de funcționare. 


*) Staţionare. 
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:ditura tehnicá, 
4.4, FRECARE, UZARE, UNGERE 


Tribologia (tribos-frecare) este o stiintá nouá, la frontiera dintre mecanica solidelor 
si mecanica fluidelor, care înglobează fiecare, uzarea și ungerea. 
kb D o y o 


4.4.1. FRECAREA, ARIA DE CONTACT, LEGILE FRECĂRII 


În exemplificarea fenomenului complex al frecării s-au afirmat în deosebi teoriile: 
moleculară, moleculară-mecanică și energetică. 

Frecarea. Frecarea poate fi definită ca fiind procesul de natură moleculará-meca- 
nică-energetică ce are loc între două suprafețe în contact, în mișcare relativă, supuse la 
o forță normală de apăsare. 

Cupla de frecare reprezintă ansamblul de două sau mai multe corpuri în contact, 
supuse unei mișcări relative de alunecare, rostogolire, pivotare sau o combinație a aces- 
tora. (v. tabelul 3.2). 

Frecarea în cuplele cinematice este cunoscută ca un fenomen dăunător, fiind inso- 
titá de încălzire si uzare (de ex. pentru lagăre, piston-cilindru etc.) sau producátoare 
de vibrații prin apariția a/unecării intermitente — stick-slip — [13] (de ex. la ghidajele 
masinilor-unelte, prese etc.). În unele cazuri frecarea este utilă (de ex. la ambreiaje, 
frine, îmbinări prin stringere etc.). 

Microgeoametria suprafefei de frecare rezultată din prelucrare se prezintă sub forma 
unor rugozitáti distribuite statistic; este influențată de uzare și, la rîndul ei, influenteazá 


Fig. 4.49 
evoluția procesului de frecare-uzare. Rugozitatea este standardizată în STAS 5730-66. 


Aria (suprafața) de contact. În cazul unei cuple de frecare de tip inferior (fig. 4.49), 
suprafața de frecare geometric ideală a corpului mai mic A se numește nominală An. 
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Insumarea ariilor de contact a,, a, az formate de ondulatiile de prelucrare determină 
aria de contact aparentă ; se formează si în jurul punctului sau liniei teoretice de contact 
al cuplelor de frecare de tipul superior. Însumarea microsuprafetelor de contact a aspe- 
ritátilor prin care se transmite de fapt forța de apăsare normală determină aria reală A 
de contact, care este mai mică decît cea aparentă, respectiv nominală. După Bowden, 
raportul dintre suprafața reală si cea aparentă crește cu sarcina (10-9... 4. 1072) după 
cum rezultă din tabelul 4.6 [3]. | 


Tabelul 4.6 


Creșterea cu sarcina a suprafeței reale de contact 


Sarcina Suprafaţa Suprafața | Ap 
pet P An Sedi, | EA | Cupla de frecare 
500 20 0,05 | 1/400 
100 20 0,01 | 1/2000 Otel-otel 
5 20 0,0005 | 1/40 000 (E = 2,1 106 daN/cm?) 
2 20 0,0002 | 1/1000 000 zd. 


Legile frecárii. Frecarea uscată este caracterizată prin coeficienți de frecare cu valor 
mari (tabelul 4.7 [9] după Philippovich) si prin contactul direct al suprafețelor, între 
care nu se interpune nici un fel de film de lubrifiant, cu excepția unor molecule adsor- 
bite din mediul gazos ambiant. Nu se consideră drept „uscată“ frecarea, în prezența lubri- 
fientilor solizi (grafit, bisulfură de molibden etc.), situație în care valoarea coeficientului 


de SS la alunecare ug se poate reduce pentru cupla de frecare otel-otel la 0,1 și mai 
putin. i 


Tabelul 4.7 


Regimuri de frecare-ungere și coeficientul de frecare 


Regimul de frecare-ungere Kee Hab 
(orientativ) 
Frecare uscată > 0,3 
Frecare limită (onctuoasă) | Of —w3 
Frecare mixtá (semifluidá) | 0,005 — 0,1 
Frecare fluidá (hidrodinamicá) | 0,001 — 0,005 
sau mai mult ín conditii 


speciale 


WW S-a numit dinamică (cinetică) forța de frecare ce apare ca urmare a mișcării și s/a- 
tică, atunci cînd viteza de alunecare este nulă; corespunzător, coeficienții de frecare 
respectivi au fost numiți cinetici uap şi static? uas (sau de aderentá). l 

Coeficientul de frecare la alunecare (mărime adimensională) poate fi determinat (după 
Coulomb) prin raportul dintre forța de frecare la alunecare Fa și reacţiunea normală N: 


Ua = —. (4.5) 
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Forța de frecare este independentă de mărimea suprafeței aparente sau nominale de 
contact. 

Relaţia (4.5) are valabilitate în cazul frecării uscate şi atît timp cît deformatiile 
rămîn în domeniul elastic. În caz contrar, ug devine dependent de sarcina specifică şi 
de viteza relativă. De exemplu, s-a determinat (Galton) o reducere evidentă a lui ua 
cu creşterea vitezei, pentru saboti de fontă pe roti de oţel [17]. Coeficientul de frecare 
uscată depinde şi de natura corpurilor ce vin în contact. 

În cazul frecării unor suprafețe dure (de ex. oțel) pe straturi metalice moi (de indiu, 
plumb, aliaje de antifrictiune, material plastic etc.) depuse pe un suport mai dur poate 
fi utilizatá relatia (dupá Bowden si Tabor) [2]: 
Ua =, (4.6) 
Oc 


în care c, este rezistența de rupere la forfecare a celui mai slab dintre cele două mate- 
riale în contact, iar c, este limita de curgere a materialului mai moale. 

În ipoteza simplificatoare a lui Coulomb (ua = const), se prezintă în tabelul 4.8 
unele valori indicative ale coeficientului de frecare de alunecare cinetic pag, obținute 
de Bowden, Holm, de autori români etc. [2, 4, 7, 13, 17] pentru frecare uscată și limită 
mixtă (aer uscat). Cu metode tensometrice s-a dovedit practic că valoarea coeficientului 
de frecare uscată de alunecare, în afară de natura materialelor, viteză, sarcină și tem- 
peratură, depinde, în mare măsură, de starea suprafețelor, adică de starea microgeome- 
triei şi starea fizico-chimică a straturilor superficiale. Trebuie să se țină seama, că supra- 
feţele metalice, initial „curate“, se oxidează foarte repede şi se contaminează uneori cu 
diferite molecule polare, situație care modifică valoarea lui pa. 


Tabelul 4.8 


Diferite valori ale coeficientului de frecare de alunecare cinetică pap 
PN 


i i Hak 
Frecarea uscată Uert 

Aluminiu-aluminiu 1,50— 1,90 
Alamá — aliaj Al 0,95— 1,12 0,17—0,27 Functie de aliaj si ulei 
Alamá — aliaj Cu | 0,79—0,90 0,13— 0,26 Idem 
Alamá — otel | 0,60—0,80 0,10— 0,26 Functie de otel si ulei 
Alamá — aliaj Ni | 0,76—0,85 0,20 —0,28 Functie de aliaj si ulei 
Otel*) — bronz, fosforos 0,67—0,74 0,09—0,19 
Otel*) — alamă sinte- 0,32— 0,37 0,16—0,33 

rizatá 
Otel*) — aliaj de Al 0,79— 1,42 0,09— 0,20 Funcție de aliaj ai ulei 
Otel**) — aliaj Cu—Ni 1,17— 1,23 0,15— 0,29 
Otel**) — aliaj Be— Cu 0,78— 0,92 0,15— 0,35 
Otel*) — Fe (sinteri- 0,38— 0,45 0,21— 0,26 Functie de ulei 

rizat) 
Oțel — Fe—Cu sinteri- 0,43— 0,47 0,19— 0,27 Idem 

zat 


* OL cu următoarea compoziţie: 0,95—1,1%C; 0,25—0,45 Mn; 1,3—1,6% Cr; 0,2—0,35% Si 
**) OL cu: 0,08—0,2%C; max. 2% Mn; 17—19% Cr; 8—10% Mi; max. 1% Si. 
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Tabelul 4.8 (continuare) 


——————À——ÉÉá 


Materialele cuplei Hak 
KEE Frecare u scată Pop e idibus 

Otel**) — aliaj Ni 1,30— 1,33 0,16—0,24 
Otel**) — aliaj Monel 0,90— 0,99 0,14—0,15 
Otel**) — bronz 

sinterizat 0,26—0,31 | 0,11—0,25 
Otel*) — otel 0,60 | 0,10—0,21 | Functie de ulei 
Otel — otel 1,00 0,16—0,21 | OL,/OL, funcție de ulei 
Oțel " otel ` 0,35— 1,20 0,10—0,25 Idem funcţie de duritate, ulei 
Fontă — fontă, 0,13—0,18 0,10—9,15 | Functie de aliaj si ulei 
Fontá — oţel *) 0,18—0,60 0,10—0,20 | uap(uscat) scade la 0,66 la 
v — 30 E 
Otel*) — grafit 0,08—0,10 | — e 
Otel*) — Cu cu strat 0,15—0,18 | 0,08—0,10 Functie de otel si ulei 

de Sn | j p 
Oțel — oțel -+ PbO 0:23250:25.. | — Frecare bună la 600°C 
Otel*) — oțel + MoS, 0,04—0,08 | = | Frecare bună sub 40°C 
Ferodou — oţel 0,30—0,40 — Valoare pentru uas 
Des teflon (strat) 0,06— 0,08 0,04—0,06 Functie de vitezá sub 290€ 
Otel**) — polistiren 0,60 0,20—0,31 | Functie de plastic si ulei 


Coeficientul de frecare la rostogolire uy are dimensiunile unei lungimi. Astfel, Wood, 
Depuit și Poire au dovedit experimental că 

ur = KYR (4.7) 
aza de curbură [16]. La roţile vehi- 


unde Æ = 0,00060 ... 0,00066 (otel/otel), iar R este r 
.. 0,055 cm. Pentru rulmenţi cu bile ur Si 


culelor de cale ferată cu R = 0,5 m, Hr = 0,05. 
£77 0,006 cm. 


4.4.2. UZAREA 


Tipuri fundamentale de uzurá. Procesul de frecare este insotit de pierdere de energie 
(căldură) $i de uzare (desprindere de material si modificare a stării initiale a suprafețelor 
de contact). Mărimea, uzurii poate fi exprimată în unităţi absolute (masă volum lungime) 
sau relative. Prin raportare la distanța parcursă sau la timpul de frecare, se obtin mări- 
mile denumite intensitatea uzării (de ex. mg/km) şi respectiv viteza uzării (de ex. mg/h). 
După terminarea perioadei de adaptare a suprafețelor (rodajului) în perioada de uzare 
normală, ambele mărimi se mențin aproape constante. Nu se poate da o corelație între 
coeficientul de frecare şi cantitatea de uzură. Atît la frecarea uscată cît si în prezența 
lubrifiantului pot apărea patru tipuri fundamentale de uzură care în practică sint întil- 
nite separat numai în cazuri speciale: 


Uzura de abraziune (abrazivă) este provocată de prezența particulelor dure între 
suprafețele de contact sau de asperitátile dure ale uneia din suprafețele de contact. Este 
un tip de uzură des întîlnit (de ex. la glisierele mașinilor-unelte, angrenaje deschise, la 


| 
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rodaj etc.) si uşor de recunoscut prin urmele dispersate de microașchiere (sgírieturi fine) ; 


accelerează uzarea prin coroziune. 
Pentru uzura liniară de abraziune se recomandă relația (Kraghelski-Hrusciov) [7]: 


e 
In = Ka P. [fem], (4.8) 
HB 
N , T^ P " 
în care: p = — este presiunea medie, în daN/mm?; Li — lungimea de frecare, in cm; 


a 
HB — duritatea Brinell, în daN/mm?; Ka — coeficientul de uzare: Ka = 2,8 ... 4.102, 
pentru diferite metale (de la Pb la W) și unghiul de așchiere de 15°, Ka = 0,001, pentru 
particule abrazive rotunjite si Ka = 0,01...0,1 pentru glasspapier și smirghel. 
Rezistența la uzura de abraziune (după Hrusciov-Babicev) pentru principalele 20 
metale comercial pure, Fe, Ni, Co, Cr, Cu, Al, Zn, Cd, W etc (exceptind titanul), față 
de aliajul Pb-Sn este datá de relatia 


Ra = 0,49. 10-41, (4.9 


in care E este modulul de elasticitate, in daN/mm?, al materialului mai dur. Relatia se 
aplică cu aproximaţie și aliajelor binare Cu-Ni, aliajelor extradure etc. [13]. 

Uzura de adevenjá (de adeziune sau de contact) este provocată de formarea și rupe- 
rea unor microjonctiuni sau punti de sudură (teoria lui Bowden si Tabor [2], în anumite 
conditii de incárcare, lipsá localá de ungere, temperaturá, material, rugozitate etc. Este 
caracterizatá printr-un coeficient de frecare ridicat si o valoare mare a intensitátii uzárii. 

Volumul de metal pierdut prin uzura adezivă (după Barwel-Strang-Archard) 


Vu = ma [cm?], (4.10) 


9c 


unde c, este limita de curgere a materialului mai moale (poate fi înlocuită corespunzá- 
tor prin duritate), în daN/mm?. În tabelul 4.9 [6; 13] se dau, după Archard, valorile 
coeficientului de uzare K, la frecarea uscată. Pentru frecarea limită Kraghelski indică 
valorile: AK. = (1... 2). 104, pentru materiale metalice şi Ke = 5. 106, pentru neme- 
talice. 

Pentru cuplele de frecare (arbore-cuzinet, angrenaje etc.) care lucrează în apă, 
expuse sila coroziune, volumul uzurii suprafeței mai puțin dure rezultă din relația (Dewees- 
Rabinowitz) 


N. 
—NLr tegt. (4.11) 
92 HB, 


in care Lp este lungimea de frecare, în cm iar HB, — duritatea Brinell, în daN/mm?. 
În tabelul 4.10 — [6] sînt date valorile coeficientului de uzare Ka Pentru suprafața, 
cu HB, > HB, 


ER EN P (4.12) 


" Los, 


Se menționează că relaţiile (4.11) si (4.12) sînt valabile pentru presiuni pînă la 350 daN/cm?. 

O consecință a uzurii de aderentá poate fi gripajul, care se manifestă sub formă de 
suduri si smulgeri cu rizuri adinci sau chiar blocaj partial sau total la sarcini mari, în 
lipsa locală a lubrifiantului sau a straturilor protectoare, în urma unor concentrări termice 
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Tabelul 4.9 


Valorile coeficientului de uzare K, 
a 


m — Coeficientul Duritatea HB a 
aterialu de uzare materialului mai moale 
| Ke | daN/mm? 


l | 


Suprafață dură de otel de scule cu : | 


— polietilenă 1,3: 1077 | Ka 
— bachelitá (matritatà) | 7,5 + 1078 | 25 
— teflon 2,5- 1075 | 5 
— Otelargint | 6 .10-5 | 320 
— oțel feritic inoxidabil | 1,7. 1075 | 250 
— oțel dur de scule | 13. 104 | (850) 


Carburá de tungsten cu : | 
— Oțel moale | 4 .10-$ | 186 


— Carbură de tungsten | 1 1076 | (1300) 
Alamá (HB = 120 şi 140 daN[mm?) cu: | | 

— alamă cu 95 HB | 6 vel | 95 
— alamă cu 68 HB 1,7 . 104 68 


Tabelul 4.10 


Valorile coeficientului de uzare K, 
km E 


Čüpla Duritatea HB daN/mm? | Coeficientul de uzare Ky x 10t 
de materiale ki | dl 
21?C 260°C | 21°C | 260°C 
a 
` 
Co/Co 500 400 3,4 2 
Sue TS KS j 15,00 
Co/OL durificat 500/400 440/400 3,4 15,00 
m | 25,5 25,50 
Co/OL martensitic 500 440/420 | 3,4 15,00 
h | 84 14,30 
Co/Ni 500/600 440/600 | = 9,38 
| | = 25,50 


locale ridicate (de exemplu la rodajul defectuos). Gripajul poate fi evitat prin alegerea 
materialelor, durificarea suprafeței, utilizarea uleiurilor aditivate etc. În fig. 4.50 (după 
Lechner) este dată limita de gripaj în funcție de viteza periferică [7], regimul de ungere 
fiind la început limită sau mixt. B 

SES forțelor de adeziune, poate apărea si transferul de metal de pe o suprafață la 
alta. : ob 
N — Uzura de coroziune, se datorește în principal reacției chimice a materialului supra- 
etelor cu mediul lubrifiant care contine apá, substante agresive etc. (de exemplu in 
Voice motoarelor cu ardere internă la pornirea la rece). Un caz special este uzura prin 
oxidare, la care predomină reacția chimică a materialului suprafețelor cu oxigenul sau 


CH 
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cu mediul înconjurător oxidant. Ambele sînt accele- | 
rate de creşterea temperaturii, distrugerea stratului 
protector etc. Uzura de fretave (fretting) — microalu- 
necări însoţite de un proces coroziv (coroziune de 
contact) — apare la unele piese asamblate prin 
strîngere. 

Uzura prin oboseală, observată pe anumite su- 
prafete de frecare (la angrenaje, rulmenţi, came, 
bandaje etc.), este datorită solicitării ciclice a stratu- 
rilor de suprafață în contact. Un tip bine cunoscut 
de uzură de oboseală caracteristic flancurilor roților | 
dințate în condiții de ungere sau coliviilor și corpurilor | 
de rulare ale rulmentilor îl constituie ciupirea (pitting- Ü E a M E? 
ul) suprafețelor (apare fie la suprafață, fie în stratul EN 3 
imediat vecin, la peste 106 cicluri pentru oțeluri și teza periferica, 102. cm/s 
fonte), urmată de desprinderi de material, de exemplu 
datorită variației presiunii hidrostatice a lubrifiantului 
în microfisuri. 

Asupra, cauzelor ciupirii sînt mai multe teorii (Beeching si Nicholls, Kostetki, Ehr- 
lich, Niemann etc.). Creşterea durității suprafețelor, a viscozitátii peste 20 cSt și o rugo- 
zitate optimá máresc rezistenta la pitting. Pentru angrenaje de otel imbunátátit (cu Cr, 
Si Mo) se recomandă relația simplă (după Niemann si Retting) [12] 


2,9 32 2 
E ex | n RS EE à 4.13 
Y (50-10 ) | 1000 pa, | ! D SH [4.13) 


care permit determinarea rezistenței la oboseală pentru 50.109 cicluri funcție de maw si 
rugozitatea Ra — Ra, + Ra, [um]. Prezintă importanță practică deosebită faptul cá redu- 
cerea la jumătate a lui uag conduce la creşterea de patru ori a rezistenței flancurilor la 
oboseală. 

Fenomene de oboseală, în timpul fenomenului hidrodinamic de cavitatie inlesnesc 
uzura de cavitafie. Exfolierea (desprinderea sub formă, de solzi) stratului mai dur (de 
exemplu la flancuri'e roților dințate) se poate datora de asemenea oboselii suprafetei, 
unui pitting distructiv sau unor tratamente termice defectuoase. 


Calculul de uzură. Acest calcul este mai dificil datorită complexității fenomenului. 
Chiar la baza unor relații simple, aproximative, cu caracter de generalitate, se introduc 
și unii coeficienți (de frecare, uzare) care trebuie determinati experimental pentru conditi- 
ile respective. 

Pentru diferite organe de mașini (lagăre, rulmenţi, roti dințate, came, segmenti, 
cămăși etc.) sînt indicate acele relaţii de calcul, specilice regimului termic și uzării respec- 
tive, care se găsesc la capitolele respective în acest manual sau în lucrări de specialitate 
[10, 12, 18]. În lucrarea [13] sînt prezentate sintetic relații de calcul la gripaj, pitting. 
Tabele cu relaţiile sarcinilor admisibile pentru ca diferite cuple de frecare să nu depă- 
seascá un grad redus de uzură (denumit „uzură zero") după un anumit număr de cicluri 
se găsesc în lucrările [1, 7, 13]. O metodă statistică de obtinere a relației vitezei de uzură 
si durabilitátii cuplei piston-cilindru funcţie de duritate si viteză este expusă în lucrarea 
[14]; metodele statistice se aplică pentru mai multi parametri și presupun un număr 
redus, prealabil, de determinări experimentale [13]. 

Alegerea materialelor și suprafețelor. Un prim criteriu privind materialele este cel 
al aliajelor neantagoniste. Se recomandă materialele care nu prezintă tendință de solu- 
bilitate şi aliere reciprocă şi anume: Fe — Ag, Fe — Sn, Fe — Pb, Al — In, Cu — Pb, 


400 


Limita de gripaj, da N[cm 


Fig. 4.50 
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Mo — Cu; sint acceptabile: Cr — Ag si Cr — Cu. Perechile: Fe — Cr, Fe—Cu, Fe— Ni, 
Cu — Ni, Al— Ag, Cu— AI etc. sînt neacceptabile. Trebuie avute în vedere si posibilitățile 
de ameliorare prin tratament termochimic; de exemplu, prin nitrurare, azotul micgo- 
rează tendința de adeziune si micșorează coeficientul de frecare la cupla Fe— Cu; în 
plus mărește și rezistența la abraziune. 

Un al doilea, criteriu îl formează calitatea suprafețelor funcție de structură si com- 
poziție. Trebuie ales tratamentul termic care conduce la eliminarea varietátilor alotro- 
pice dăunătoare si permite să se îmbunătățească structura. De exemplu ferita, auste- 
nita si granulatia prea mare sînt necorespunzátoare pentru frecare. Descompunerea în 
perlitá a unei cementite tertiare este de evitat; de asemena procentul prea mare de aus- 
tenitá reziduală la suprafața unui oțel crom-nichel de cementare, după revenire. Ote- 
lurile hipereutectoide, aliate cu crom, cu duritate de 150— 180 daN/mm? sînt recoman- 
date pentru condiții grele de lucru (matrițe, pansoane, saboti și cái de rulare etc). Pentru 
cámásile de cilindri se recomandă un strat dur din crom poros sau dur (800— 1000 E B) 
pe cámasa de otel. 

O mare cantitate de cementitá primará nedizolvatá conduce la o fontá cu carac- 
teristici necorespunzátoare pentru frecare. Incluziunile (silicati, sulfuri de fier si mangan 
etc.) nu sînt favorabile (declanșează crăpături, înlesnesc coroziunea etc.). Bainitele si 
structurile din revenire a martensitei (sorbita, troostita, perlita fină) sînt structuri 
optime din punctul de vedere al rezistenței la uzură. Fontele sînt în general mai favora- 
bile (față de oțel) datorită prezenţei grafitului (lamelar sau globular). Structural, grafitul 
şi cromul sînt adaosurile cele mai utile pentru fonte și oțeluri. La fonte, conținutul de 
3,2 ... 3,3% grafit este favorabil. O matrice perlitică fină, cu grafitul fin si omogen răs- 
pîndit prezintă o rezistență la uzură de 100 ori mai mare față de fonta cenușie (mecanică) 
cu matrice feritică și carbonul răspîndit eterogen. Pentru cilindri se recomandă fonta 
cu conținut ridicat de siliciu (2—2,5%) aliată cu Ni, Cr, Va, Mo, Cu (200—300 H B), 
iar pentru segmenti fonta cu 3,5 — 3,7% C si diferite elemente de aliere (Cr, Ni, P si Mn). 
Trebuie avut în vedere cá alături de tratamentele termice unele prelucrări mecanice 
pot duce la schimbarea structurii (decarburări, exces feritic, procentaj ridicat de aus- 
tenită etc.) care fac suprafața de frecare rebutabilă. 

Aliajele antifrictiune larg răspîndite sînt, de asemenea, sensibile la prelucrări sau 
tratamente termice. În cazul cuzinetilor pentru lagăre au fost elaborate noi aliaje. 
De exemplu, pentru sarcini ridicate se utilizează un aliaj cu 20—25% Pb și 2—4% Sn. 
Aliajelor de Al li se acordă o atenție sporită pentru o rezistență la uzură mai ridicată 
(de exemplu Al cu Sn 6,5 % si Ni 1%). Pentru cuzineti se recomandă, pentru rezistență 
la uzură, și coeficienți de frecare mai mici, pseudoaliajele (Al-Fe; Fe-Cu; Fe—Cu—Zn; 
Cu— Pb) depuse prin pulverizare; prin pulverizare se recomandă și straturile de mate- 
riale plastice (polietilena, superpoliamide). 

Rezistența la oboseală, conductivitatea termică, rezistența la coroziune, deformarea 
elastică și plastică, duritatea, finisarea etc. influențează de asemenea calitățile de frecare 
și uzură ale materialelor. Un»ori, acești factori influențează în sensuri contrare. De exem- 
plu, aliajele pe bază de staniu au o rezistență la oboseală redusă, dar în același timp și 
o conductivitate termică redusă și sînt deficitare. În tabelul 4.11 este prezentată com- 
parativ (prin indici calitativi) comportarea la oboseală, gripaj, coroziune si posibilitatea 
de încrustare a particulelor abrazive pentru diferite aliaje. 

Rezistența la uzare funcţie de duritate pentru diferite metale și aliaje, comparativ 
cu rezistența de uzare a aliajului Pb-Sn, (după Hrusciov și Babicev) [9, 13] este prezentată 
în fig. 4.51, se remarcă dependentele liniare, 

În ceea ce privește rugozitatea suprafețelor, se recomandă anumite rugozitáti ,op- 
time“, care contribuie, alături de material ai lubrifiant la o bună comportare de anti- 
gripaj. (tabelul 4.12). 
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Tabelul 4.11 


Comportarea la diferite tipuri de uzură a unor metale și aliaje antifrictiune 


| Rezistenţa la Ho unm 

Metale-aliaie £ px Tc particulelor 

obosealá gripaj coroziune abrazive 
Aliaj Sn | 0,2 3,0 3,0 3,0 
Aliaj Pb | 0,3 2,8 2,2 3,0 
Aliaj Al | 2,3 2,4 3,0 0,6 
Aliaj Cd — Cu +- Pb -+ strati 1,0 127 1,2 1,8 
protector | 1,3 2.2 2,5 153 
Ag + strat protector | 3,0 2.2 3,0 0,3 
Cu + Pb | 1,5 i BET 0,8 152 
Ag | 3,0 0,8 3,0 0,2 


Tabelul 4.12 


Rugozitatea R, recomandată pentru diverse suprafețe 


Rugozitatea recomandată um 


După diverse 


Suprafaţa de frecare STAS 
După Gost R 6859-63 norme interne 
românești 

Căi de rulare la ruimenti de precizie | — 0,012 — 
Lagáre la masini unelte de precizie | — 0,025 -— 
Dornuri, scule, comparatoare | — 0,05 — 
Fusuri $i cuzineti la articulații $i la- 

gáre la mecanisme de precizie | — 0,10 ES 
Boltul pistonului | 0,16 | = 0,16 
Lagăre, cuzineti, filete rectificate | — 0,20 -— 
Cuzineti, fusuri, lagáre (vitezá mijlo- | 

cie) discuri de frictiune | — 0,40 — 
Cilindru şi cuzinetii bielei = — 0,40 
Fusul maneton şi palier al arborelui 

cotit 0,40 — 0,25 
Tija supapelor si tachetilor — — 0,25 
Tacheti 0,63 — 0,20 
Fusul axului cu came 0,40 — 0,40 
Lagárele arborelui de transmisie, piu- 

lite cu filet, suruburi conducátoare — 0,80 — 
Bucga bielei 0,80 — 0,80 
Corpul pistonului 1,00 — 0,80 
Lagáre de alunecare putin solicitate — 1,60 —- 
Flanșe la cuplaje, suprafețe de con- 

tact fără mişcare — 3,20 — 
Etansgári — 6,30 — 
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a a Cînd nu este posibilă ungerea clasică sau sînt 
L | impuse condiții speciale (aspiratoare, maşini de cusut, 
| automobile etc.), se utilizează materialele autolubri- 
f AEN | fiante (de ex. materiale sinterizate pe bază de fier: 

v 60; " Gees Fe—Cu-grafit, Fe — grafit), care după DIN 1850, în 
si T| condiții normale de funcționare (1 000—3 000 rot/min; 
M | 0,5—1 daN/cm? si max. 80°C) pot rezista 3 000— 4 000 
u [na duh i ore de funcționare; cu ungere suplimentară se poate 
E wl serie! i "ol mări durabilitatea de 4—5 ori [15]. 
S kV 1 
S | d 
€ i 
r a 4.4.3. UNGEREA 
29 Otel carbon 04 
= x 12- Üfel aliat 035%, (7 
RS Hii ie | In cazul prezentei lubrifiantului intre suprafetele 
y I2 -Ulel cari 1 e gn e E ý S n 
nid Steck de frecare se admit următoarele regimuri (tipuri) de 
frecare-ungere: 
Ü uri i isi d , LUE ` 
200 . 400 600 — 8&0 Ungevea (frecarea) limită sau onciuoasá , carac- 


Duritatea H 2 d ei 3 d e -— 
Duritatea HB dal/mm terizată prin interpunerea unor straturi subțiri (mo- 


leculare) de lubrifiant, care împiedică, în general, 
contactul direct (fig. 4.52, a). Este bazată pe propri- 
etatea de onctuozitate a lubrifiantului. In tabelul 4.13 
sînt prezentate informativ, unele valori ale coeficientului de frecare în condițiile 
frecării limită. 

Cînd predomină contactul direct, regimul se poate denumi semi-uscat. 

Ungevea (frecarea) semifluidă sau mixtă, care apare în cazul existenței unor supra- 
fete cu un anumit grad de rugozitate și cînd filmul lubrifiant, deși are partial o grosime 
corespunzătoare scurgerii fluide, se rupe şi se reface astfel încît concomitent cu susten- 
tatia hidrodinamicá apare și contactul între suprafețe (fig. 4.52, b). Se intilneste, de exem- 
plu, la cupla piston-cilindru. 

Ungerea (frecarea) fluidă hidrodinamică, care asigură separarea, teoretic perfectă 
a suprafețelor solide respective printr-o peliculă neîntreruptă de lubrifiant fluid 
(fig. 4.52, c). O grosime minimă de aproximativ 104 cm poate îndeplini condiția de mai 
înainte, dacă rugozitatea permite (de ex. la lagărele de alunecare). La aceste cuple, din 
N -v 


N 


Fig. 4.51 


curbe tip Stribeck, rezultă că sarcina N, viteza v, viscozitatea 7) $i respectiv factorul 


Tabelul 4.13 


Influența mate-'alului la ungerea limită 


Cupla de frecare Lubrifiantul | Hat 
| 
Otel/otel ; otel/fontá ; X Ulei mineral (neaditivat) | 0,10—9,16 
otel/bronz; oțel/aliaj antifrictiune Acizi grași | 0,05— 0,12 
Otel/otel Acid stearic, lauric 0,10—0,11 
Otel/Cu Idem 0,09 
Otel/Mg Idem | 0,07 
Otel/Cd Idem | 0,06 
tel/Zn Idem | 0,05 
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determină valoarea minimă a lui uag, gro- 
simea minimă a filmului Amin Şi regi- 
murile de ungere [7]. 

Regimul hidrodinamic poate fi la- 
minar sau turbulent. În cazul scurgerii 
laminare, pe baza ecuațiilor lui Navier- 
Stokes, rezultate în condiții specifice 
lubrificatiei, cu ipoteze simplificatoare, 
s-a obținut ecuația lui Reynolds (cu de- 
pendenta  viscozitate-grosimea filmului 
pentru a reda variația în funcție de 
temperatură) si distribuția presiunilor 
pentru diferite cazuri (lagăre axiale, 
circulare, cu lobi etc.). b 


În regim hidrostatic, pelicula por- 
tantă (de lichid sau gaz) se creează prin 
introducerea lubrifiantului sub presiune, 
prezentînd la lagăre, față de regimul 
precedent, avantaje ca: bună răcire, 
stabilitate, reglaj etc. [10]. 

În fig. 4.53 (după Sternlicht) rezul- Detaliul B EI 
tă dependența grosimii Amin a filmului EE 
de lubrifiant de viteza v, de presiunea 
maximă de contact (scară logaritmică) 


KNNNNNN 
KR KKK 


AAN 


: : —500um / 
şi de cele trei regimuri de ungere: hidro- = | x 
dinamic (pînă la zz 140 daN/cm?), elas- Ü 


tohidrodinamic (pînă la =~ 21000 
daN/cm? şi Amin 720,5 um) şi limită. 

Ungerea elastohidrodinamică are loc 
atunci cînd, în urma sarcinilor şi pre- Fig. 4.52 
siunilor ridicate, se deformează zona de 5 
contact si creste pinála 15 ori viscozi- 


Hidrodinamie! Flastohidrodinamic 
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Presiunea maxima de conlaci, daNlcm? 
Fig. 4.53 


tatea, asigurîndu-se un film subțire de lubrifiant și condiții corespunzătoare de un- 
gere; grosimea minimă Amin a filmului depinde de proprietățile fluidului si mate- 
rialelor, rugozitate, viteză etc. Acest regim este întîlnit la rulmenţi, angrenaje, lagăre 
cu cuzineti din material plastic. 
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La angrenaje din oţel, 
hmin = 0,035 (hove R’)? [um], (4.14) 


unde: 7 este viscozitatea la intrare, in P; Ue — viteza relativă, în cm/s; R’ — raza echi- 


valentă de curbură, în cm; R' = Dës, pu Și pə fiind razele de curbură ale flancu- 
Pi + Pa 
rilor dinților. 

Ungerea cu gaze (cu aer sau cu alte gaze) în regim laminar s-a impus repede datorită 
frecărilor și uzurilor reduse, vitezelor mari, posibilității de lucru la temperaturi ridicate 
sau scăzute, în mediu radiant, funcționare fără vibrații etc., desi necesită prelucrări 
foarte precise a suprafețelor şi apar condiții de frecare uscată la pornire şi oprire [5]. 
Se recomandă în construcția de mașini (de ex. la mașini de rectificat functionînd între 
30 000 și 150 000 rot/min), industria textilă, frigorifică, mecanica fină etc. Se extinde şi 
ungerea cu lichide sau cu gaze si în regim turbulent, care nu poate fi evitat la turatii ri- 
dicate, dar care prezintă avantaje (de exemplu portanță sporită). 


jo y, , = 4 de ` De" n i 3 e : 

Ungerea magneto-hidro si gazo-dinamicá presupune acțiunea unui cîmp magnetic 
exterior în vederea creșterii portantei. În regim magneto-gazo-dinamic, gazul se ioni- 
zează puternic, imbunátátind funcționarea lagărelor (de ex. , la giroscoape). 


4.4.4. LUBRIFIANTI SI ADITIVI 


Proprietăţile lubrifiantilor. În regim hidrodinamic de ungere prezintă importanţă, 
în deosebi, viscozitatea ; în condițiile frecárii limite sau mixte, neputîndu-se evita con- 
tactul în anumite zone, este importantă atît rezistența filmului de lubrifiant (la pátrun- 
derea unor asperitáti, rupere etc.), cît si proprietatea de amtifrictiune a materialelor. 
Prezența unor aditivi chimici activi, cu proprietăți de antiuzură, antigripaj, antifrictiune, 
poate îmbunătăți atit proprietăţile de ungere ale lubrifiantilor, cît si pe cele de frecare 
ale suprafetelor. 

Lubrifiantii pot fi lichizi, solizi sau gazoși. Dintre proprietățile lubrifiantilor lichizi 
care influențează prcprietátile filmului, se menționează viscozitatea, proprietățile reo- 
logice, onctuozitatea şi comportarea chimică. 

Viscozitatea (coeficientul de frecare internă a lubrifiantului) scade repede cu cres- 
terea temperaturii și influențează capacitatea portantă. Variază în măsură mai mică 
cu viteza și presiunea ; la presiuni foarte mari, în pelicule subțiri, viscozitatea crește foarte 
mult (de exemplu, regimul elastohidrodinamic). 

O viscozitate ridicată nu este favorabilă pentru suprafețele la care filmul de ulei 
se reface periodic (de exemplu la cuplele piston-cilindru, patină-glisieră etc.). 

Termenul de viscozitate se aplică, in general, lichidelor newtoniene. În Sistemul 
international de unității de măsură viscozitatea dinamică absolută n se exprimă în 
daN s/m? iar raportul dintre a si p (densitatea lubrifiantului, in g/cm?), denumită vis- 
cozitatea cinematică v se exprimă în m?/s. În sistemul C.G.S. utilizat v, se exprimă în 
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centipoise (cP) şi v în centistokes (cSt). În practică se utilizează viscozitatea relativă in 
grade Engler (PE). Există următoarele relații de transformare: 


— 103 [6 zer 5,8] [daN-s], 
n= WS e CR (4.15) 
i , 4.16 
Y = 1490 (dacă viscozitatea > 6?E), (4.16) 
ambele pentru y = 0,92 , valoare aproximativă a greutății specifice a uleiurilor 
dm? 


utilizate la ungerea mașinilor; 


ve = 9810 1 [est], (4.17) 
et 


unde 7, este in daN:s/m? si p, în g/cm?, la temperatura ż. (1 cSt = 1076 m?/s). 

În diagrama din fig. 4.54 au fost prezentate curbele de viscozitate-temperatură 
(—30*?C ... +160 pentru cîteva uleiuri mai des întilnite cu greutatea științifică y = 

0,92 daN/cm?. Această diagramă logaritmică prezintă avantajul că variația viscozi- 

tátii se exprimă prin linii drepte determinate de două puncte, obținute experimental sau 
cunoscute (după Nieman) [10, 12]. 

Viscozitatea dinamică n în cP se obține pe ordonată, trasind de la scara SI la scara 
în cSt o paralelă cu dreapta corespunzătoare densității y. 

Cunoscînd numai o singură valoare a viscozitátii la o anumită temperatură, cu aju- 
torul coeficientului de înclinare al dreptelor [10, 12] 


A = 400 le 1, (4.18) 


unde h este viscozitatea la 50°C a uleiului respectiv $i n — viscozitatea determinată 
experimental, se trasează dreapta care reprezintă variația viscozitátii. 

Onctuozitatea (aderenţa sau puterea de ungere) este proprietatea lubrifiantilor de a 
crea straturi moleculare orientate care prezintă o rezistenţă redusă la alunecare, stratu- 
rile de graniță, polare, fiind puternic fixate de suprafețele metalice. De obicei, uleiurile 
nafteno-aromatice sînt mai onctuoase decît cele parafinice. Anumite adaosuri chimice 
pot îmbunătăți onctuozitatea si coeficientul de frecare. Totuși trebuie avut în vedere cá 
onctuozitatea aceluiași lubrifiant diferă funcție de metal (v. tabelul 4.13). 

Uleiuri minerale. În STAS 871-68 se clasifică uleiurile minerale pentru diferite uti- 
lizări în construcția de maşini (motoare, transmisii, instalații hidraulice, mecanică fină, 
prelucrări tratamente etc.). 

Pentru uleiurile de motoare și pentru uleiurile de angrenaje (tabelul 4.14) a fost 
adoptată clasificarea după viscozitatea SAE (stabilită de Society of Automotive Engi- 
neers din S.U.A.). 

În tabelul 4.15 sînt prezentate uleiurile româneşti și utilizările acestora. 

În tabelul 4.16 este dată orientativ echivalenta unor uleiuri minerale românești 
si străine, utilizate pentru ungerea motoarelor si angrenajelor cutiilor de viteze și diferen- 
tialelor. 

Unsori consistente. Unsorile sînt dispersii de săpunuri în uleiuri minerale (uleiuri 
naftenice) sau lichide uleioase. În STAS 4951-68 este dată clasificarea și notarea unsorilor 
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NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


Tabelul 4.15 


Uleiuri minerale românești pentru mașini și agregate 
Viscozitatea 


Simbolul și 


STAS sau NID cSt Destinatia, aditivarea 
min max min max 
1 2 3 4 5 6 
ULEIURI PENTRU MOTOARE 
Uleiuri pentru motoare cu aprindere prin scânteie 
STAS 751-70 La 50*C La 50°C Uleiuri neaditivate 
M 20 29 45 4 6 În special pentru ungerea motoarelor 
M 30 61 76 8 10 de automobile, autocamioane, trac- 
M 40 91 102 12 13,5] toare si anumite compresoare rota- 
M 50 141 152 18,5 20 tive pe bazá de prescriptii sepciale 
Qv yen | La 50°C Uleiuri aditivate 
Së? de | Aditivate pentru ameliorarea indice- 
es ES 5 6,5 lui de viscozitate, a proprietăților de 
Spumare, a detergentei, à rezistentei 
| la oxidare si coroziune; pentru rea- 
lizarea punctului de congelare se a- 
psi de = x 8 10 daugá depresant. Pentru ungerea mo- 
toarelor din seria SR 211 $i, pe bazá 
de prescriptii speciale, la autoturisme 
cu motoare cu aprindere prin scînteie 
in 4 timpi 
i | 
NID 3758-70 La 126 Uleiuri multigrade 
— 600| — == Se utilizează la 
si £ ungerea motoarelor 
y aaa GH - n cu aprindere prin scinteie care func- 
NID 3702-70 L t ționează în condiții de serviciu mo- 
M 20w/40 a. 10.000 derate, sensibile in ceea ce priveste 
Pras e n CS? - depunerile si coroziunea; in cazuri 
CM 76 speciale la ungerea motoarelor die- 
o x cm 
La 98,9*C sel, dupá prescriptii. 
13 — 
Ecl La 50°C Uleiuri neaditivate (regenerate) 
R 8010 — SS e 8 Pentru ungerea motoarelor, com- 
UT ` 11 presoarelor si altor agregate după 
prescriptii 
NID 3800-70 . La 50*C La 50°C Ulei aditivat 
Ulei de rodaj M bur 6 7 Pentru realizarea indiciului de vis- 
Ge A cozitate şi a punctului d 
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NID 3536 


Tabelul 4.15 (continuare 


mi y 4 n 717 7 
Uleiuri pentru motoare cu aprindere prin comprimare 


La 50? 


75: d 


La 98,9*C 


C 
9 


| 
TS — — 1,97 — | Pentru ungerea motoarelor diesel 
| Im l | supraalimentate. Cu indicatia Pre- 
La 50*C | mium și Super sint aditivate 
2 
DS 49 — = 10 12 d 
La 98,9"C | 
jw Lt SZ 
e | | 
a 98,9*C | | ] 
STAS 7422-66 x d = "A — EMT | Pentru ungerea motoarelor de nave 
i N 2 2 Ma "H | | După prescripții speciale. Aditivat 
ls | cu aditiv polifunctional depresant 
| 
| S nge: arelor diesel, 
STAG 7108.6 0, 1476 — — Pentru ungerea motoare or e 
zx ^s " "oa | cu prescriptii speciale. Aditivat cu 
: | aditiv depresant si aditiv P 101. 
| ef 
| La 50°C | ; 
eh (It de 8,5 | 9,5 Pentru ungerea motoarelor diesel de 
NID 2966-63 tractoare, dupá prescriptii. Aditivat 
UT | itiv P 101. 
U'T4 | | cu aditiv P 10 
ULEIURI PENTRU AVIAŢIE 
| La 50°C 2e 
582 | — *olosit pe bazá de prescriptii speciale 
ST. - 3 9,6 = Folosit pe ba P c 
în DAR D | zi | la ungerea turbomotoarelor de avion, 
g EH | | aditivat cu antispumant siliconic 
| La 100°C | Se foloseşte la ungerea motoarelor 
NID 3624-69 22 | — — — cu piston de avion, dupá prescriptii. 
A VI 22 (vară) | | Aditivat pentru obținerea tempera- 
AVI 20 (iarnă) 19 — = — turii de congelare și condiții de spu- 
4 u 1 a 


t 


mare 


ULEIURI PENTRU TRANSMISIILE PRIN ANGRENAJE 
ALE AUTOVEHICULELOR 


387-71 


T 140 tip I 
T 140 tip II 


La 98,9?C 
| 


21 25 
27 31 
31,8| 35,8 


Uleiuri neaditivate 


La 98,9°C 


3,0 
37 
4,3 


3 
4 
4 


Cutii de viteze, casete de directie 
și diferențiale 


148 


NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


La 98,9°C 


Tabelul 4.15 (continuare) 


6 


Uleiuri aditivate 


] La 50*C (in- 


| formativ) 

STAS 8960-71 | 10 | 11,5 7 Pentru cutii de viteze, casete de 
T80 EP2 |! 16,5| 18 14 14 directie si diferentiale. Aditivat cu 
T 90EP2 | | cu aditiv de EP, anticorosiv si anti- 

| | spumant 
La 50°C 
NID 3312-64 — — 19 20 Pentru angrenajul motorului de trac- 


Pentru mo- 
torul LDE 


STAS 383-70 
35 

42 

65 

70 

92 

05 

110 

130 

145 


fM Fäi ER kl E Fi Fei Fi bei 


STAS 385-70 
C 255 


Li 


Dune LDE; ulei 419 cu aditiv de 
EP,  bisulfură de molibden, de- 
presant și aditiv ameliorator de in- 
dice de viscozitate 


ULEIURI PENTRU MAȘINI ȘI UTILA JE INDUSTRIALE 


La, 50*C 
33 40 
38 45 
60 70 
65 72 
85 95 
88 102 

106 116 
128 135 
137 147 


Uleiuri industriale 


La 50°C 


4,5 5.5 
5 6 
8 9,5 
8,5 9,5 
11 10,5 
11,51 135 
14 15 
16 18 
18 19 


Pentru ungerea mecanismelor si ar- 
ticulatiilor mașinilor industriale con- 
form prescriptiilor 


Uleiuri pentru cilindri 


La 100°C 


20 
30 
32 
45 


30 
40 
55 
65 


La 100°C 


2,87 | 4,07 
4,07 | 5,33 
4,32 | 7,28 
5,98 | 8,58 


Ungerea cilindrilor, sertarelor, su- 
papelor și presgarniturilor mașinilor 
acționate cu abur, precum și la ungerea 
angrenajelor cu roți dințate sau alte 
mecanisme cu viteze mici, tempera- 
turi ridicate, și sarcini mari, după 
prescriptii. Uleiul C 255 pentru ma- 
sini actionate cu abur umed sau sa- 
turat. Restul pentru masini actionate 
cu abur supraincálzit 
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Tabelul 4.15 (continuare) 


Uleiuri pentru compresoare 


STAS 1195-70 La 50°C La 50°C | 
(la 100°C l DN [n 
Uleiuri neaditivate pentru ungerea 
K 4) ARS 5 e compresoarelor de aer cu piston cu 
| (6) | (9) — -— una sau mai multe trepte, precum 
| și la ungerea compresoarelor rotative 
K 65 ȘI | os 5 B dupá prescriptii 
E Ly ue zi 
K 90 80 95 10,5 | 12,5 
(10) | (15) — = 
K 120 115 130 13 17 
(15) | (18) — = 
K 150 145 160 18 22 
(19) | (21) — — 
4 67 5 | 500 E Ulei alb, greu pentru ungerea com- 
"enee, E | presoarelor de 2000 bar din cadrul 
E | instalațiilor pentru fabricarea polie- 
| tilenei, dupá prescriptii 


Uleiuri pentru turbine 


lui de congelare se adaugă canti- 
tatea necesară de depresant 


| La50*C La 50*C E . 
STAS 742-71 | 43: | 22 2,64 | XI Pentru ungerea lagárelor turbinelor 
Ă TI i9 | 23 27 3,22 | 3,7 cu abur, direct cuplate sau cu angre- 
Tb 25 | 28 33 3,82 | 4,44 | naje, a regulatoarelor turbinelor cu 
Tt 30 | 34 40 4,57 | 5,33 | apă sau gaz, a compresoarelor cu 
Tb 36 | aer, a rulmentilor în baie de ulei, a 
Y | compresoarelor cu mediu hidraulic, 
| | după prescripții 
Uleiuri pentru turbocompresoare 
Prie | $121 iti t liorarea in 
Y 3789-70 20,4 | 22,9 | 2,9 3 2, Aditivate pentru ameliorarea in- 
Gs row 3 | 29,4 | 33,5 | 4,0 4,5 dicelui de viscozitate, a proprietăților 
Tc 32 | 35,8 | 397 | 4,8 5:9 de spumare, rezistentá la oxidare si 
| ch , , 
Tc 38 | | 
| | 
| | 


| la coroziune ; pentru realizarea punctu- 


NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


STAS 898-70 
Ru 


F 15 


Tabelul 4.15 (continuare) 


Uleiuri pentru instalaţii frigorifice 


La 50°C 
7 14 
La — 10°C 
— | 400 
La — 40°C 
— [4500 
La 50°C 
15 | 23 
La um (ie 
— [2000 
La 50°C 
24 | 33 
La —10*C 
— 12600 


| 


La 50°C 
1,6 2,2 
m | — 
2,3 3,2 
| 
3,4 4,4 


Pentru ungerea masinilor  frigori- 
fice (care folosesc ca mediu de rá- 
cire amoniac, bioxid de carbon sau 
clorură de metil), la ungerea unor 
dispozitive si unelte pneumatice, pre- 
cum și la lagărele expuse frigului, 
după prescriptii 


Uleiuri pentru lagăre 


i La 50*C La 50°C 
NID 3627-68 6,5 9,6 | 1,5 | 1,8 Pentru ungerea lagărelor care lucrea- 
La 20°C | La 200 | ză la temperaturi scăzute, după 
L 2 157 | 254 25 | aa | Dese 
la 0% | Lage 
— 100 — 13,7 
La —30*C| La —30*C | 
3500 — [| 450 | 
La |50*C La 50*C 
STAS 8837-72 228 244 30 32 | Pentru ungerea lagărelor de lami- 
La 100% | La 100°C noare precum și pentru utilaje in- 
26 x nd 3,6 M dustriale pe bazá de prescriptii spe- 
| ciale 
| 
La 50*C La 50°C 
Ungerea lagărelor de sprijin pe axe 
STA 7332-65 — — 11,5 | 12,5 | a motorului de tracțiune de la lo- 
LDE comotiva diesel electrică, după pres- 
criptii l 
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| 4 
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Tabelul 4.15 (continuare) 


6 


ULEIURI PENTRU TRANSMISII INDUSTRIALE 


Uleiuri aditivate 


| La 50*C La 50*C 
NID 4944-72 | Pentru ungerea angrenajelor indus- 
TIN 25EP St 26 3,0 3,5 | triale. Aditivate cu aditivi de ex- 
TIN 42EP [| 57 45 5,0 5,7 | tremă presiune (EP), antioxidanți, 
TIN 55EP | 50 57,5 6,6 7,6 | anticorosivi,  antiuzurá și antispu- 
TIN 82 EP/90 82 90 10,8 | 11,8 | manti 
TIN 125EP/140 | 125 | 140 | 16,5 | 18,4 
TIN 200EP/220 | 200 | 220 26,3 | 29,0 
TIN 300 EP | 260 | 300 342 | 42,0 
TIN 210 EP | 210 225 27,6 | 29,6 Pentru ungerea angrenajelor melcate. 
| Conține aceleaşi categorii de aditivi 
| La 100*C La 100°C 
NID 1446-60 f Pentru ungerea angrenajelor hipoi- 
Ulei pentru ji: 96 30 3,0 4,5 dale și anumite angrenaje închise mai 
angrenaje | greu solicitate. Conţine aditivi pe 
hipoidale | bază de sulf 
Uleiuri neaditivate 
| La 100°C 
NID 5144-73 | | Pentru ungerea cablurilor de trac- 
R 1020 — | — 20 25 tiune ale funicularului, rotilor mari 
deschise de la maşinile de hîrtie, prese 
| decauciuc, cuptoare rotative etc. 
|- 
G 5019 — — La 50*C 
19 21 Pentru ungerea lanturilor, glisiere- 
| lor de la gatere și alte mașini, cablu- 
rilor de suport ale funicularelor, ascen- 
soarelor etc. 


STAS 9506-73 


H 19 
H 33 
Hv 57 
H 72 
H 230 


ULEIURI PEN 


| La 50°C 
| 19 | 23 
| 35 | 40 

57 | 65 
| 72 | 80 
| 230 240 


La 50°C 
2,8 3,2 
17 3,9 
7,5 8,5 
9,5 | 10,5 
3 32 


TRU INSTALAȚII HIDRAULICE 


Pentru instalații hidraulice cu soli- 
citări uşoare. Cu aditivi ameliora- 
tori de indice de viscozitate, depre- 
sant și antispumant. Pentru sisteme 
cu presiune max. de 50 daN/cm? şi 
temperaturi max. de +50*C (în cir- 
cuitul de ulei) 


NOȚIUNI FUNDAMENTALE 


Tabelul 4.15 (continuare) 


1 2 3 4 5 6 
La 50°C La 50*C 
NID 4778-71 Pentru sisteme cu presiuni max. de 
H 12 11,8 | 148! 2,0 2,3 100 daN/cm? și temperaturi de —25?C 
H 20 19,4 | 23,0 | 2,8 352, . -F85?C (în circuitul de ulei). Cu 
H 30 28,6 | 32,0 | 3,9 4,3 aditivi amelioratori de indice de vis- 
H 38 36,6 | 40,5 | 4,9 5,4 cozitate, antioxidant, antirugină, 
antiuzură și antispumant 
La 20*C La 20*C 
STAS 8853-72 | Aditivat pentru realizarea proprie- 
Ulei pentru 25,4 | 33,5 3,5 4,5 tátilor de EP, antiuzură si antispu- 
amortizoare | La, |50*C La |50*C mare. Ca mediu hidraulic la amorti- 
| 7,4] 9,65 1,6 1,8 | zoare telescopice de autovehicule si 
| | vagoane de cale ferată 
|| 2a. 50*G, 
NID 3804-70 10 — — — Ulei hidraulic special aditivat pentru 
H 10 | La —50C corectarea curbei de viscozitate, a 
1 250 = — — proprietăților oxidante și antispuman- 
te. Utilizat ca lichid hidraulic în dis- 
pozitivele unor mecanisme, după 
prescripții 
ULEIURI PENTRU AȘCHIERE 
| La ao La 50°C 
STAS 2800-72 | Ulei sulfurat, mediu de rácire si de 
PIC 12 19,5 2 2,8 ungere la prelucrarea prin aschiere a 
otelurilor, la avansuri si viteze mari 
dupá prescriptii 
STAS 2598-72 
Uleiuri emul- 
sionabile 
PE1A — 45 — 6 5—10% în apă la prelucrarea prin 
PE 1B — 45 — 6 aschiere 
PE LC — 45 — 6 
ULEIURI PENTRU GHIDAJE DE MAȘINI-UNELTE 
La 50°C | La 50°C 
NID 3700-69 Uleiuri minerale aditivate antiuzură 
40 35 45 3 6 şi compoundat pentru mărirea onctu- 
95 90 100 11 13,5 | ozitátii si aderentii filmului. Ungerea 


| 
| 
| 
| 
| 
| 


ghidajelor masinilor-unelte care func- 
tioneazá cu sarcini mari si viteze mici 
pe suprafata de alunecare si care ne- 
cesitá miscar fără alunecare sacadată 
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STAS 744-70 
Te 6 


Te 12 
Te 14 


Te 16 


NID 3669-68 


ULEIURI 
La 20°C 
(50°C) 
9 14 
3 | 6 
6 12 
E eet 
10 14 
3 Sch 
12 16 
3 | — 


Tabelul 4.15 (continuare) 


PENTRU MAȘINI TEXTILE 


La 
2,0 


50*C 
3,2 


ULEIURI PENTRU APARATE 


Ungerea masinilor textile, de cusut, 
de tricotat, la ringuri de filaturá etc., 
dupá prescriptii 


Ulei lavabil pentru mașini de cusut 
și tricotat, după prescriptii 


ȘI MECANISME FINE 


mașini 


La 50°C La 50*C€ | 
STAS 1094-70 | Ungerea mecanismelor şi aparatelor 
Ulei de va- care funcționează cu viteze mari şi 
selină tehnic | sarcini mici (maşină de cusut, tri- 
A | DG k 9775 1,5 1,8 cotat, brodat etc.), după prescriptii 
B | 12 17 2 | 25 
ULEIURI PENTRU DIFERITE MAȘINI ȘI INSTALAȚII 
| La 50°C 
NID 3563-66 47 S e "zs Ca lichid de etansare la pompe de 
La 100°C | vid 
UPV 8 11 | 
| 
La 50°C 
STAS 508-70 | Ulei de osii de vagoane, precum și la, 
45 40 | 50 5 T unele mecanisme cu prescriptii spe- 
60 55 | 65 7 4 85 ciale 
La 50*C La uc 
NID 3813-971 Uleiuri și parafine selecționate. Se 
UPS 25 | 20 30 3 4 utilizeazá la ungerea unor 
UPS 180 170 190 23 25 și utilaje după prescriptii 
La 50°C La 50°C 
STAS 811-72 Pentru transformatoare și întreru- 
Tr 30 — 10 — 4 pătoare electrice ca mediu izolant, 
| de răcire si de stringere a arcului 
| electric 


NOŢIUNI FUNDAMENTALE 


ăine 


tr 


ESSO 
ESSO 
HD-30 
ESSO 
HD-20 
ESSO 
Extra 
Motor 
oil 


i și s 


Tabelul 4.16 


t 


le româneș 
Caltex 
R.P.M. Delo 
Special-30 
R.P.M Delo 
Special 
10 W/30 


20 W/20 
Multi-special 


20 W/40 
Multispecial 


R.P.M. Delo 
R.P.M. Delo 


inera 


P 


4 


ilor m 


iuri 
B.P. 
Energol 


SAE 20 W 
SAE 90 EP 


Viscostatic 


BP 
Energol 
SAE — 30 
B.B. 
Energol 
Energol 
Gear oil 
SAE 80 F 
B.P. 
Energol 
Gear Oil 


B.P. 
B.P. 


Echivalenta ule 


Castrol 
Castrol 
30 HD 
Castrol 
20 W/20 HD 
Castrol 

XL 
Castrolite 
Castrol 
Hypoy 
Light 80 

EP 
Castrol 
Hypoy 
90 EP 


Mobil 


Mobil 
Mobil 
Delvac-920 
Mobil A 
Mobil 
Artic 
Mobilube 
G x 90 
Mobilube 
G x 20 


Uleiuri pentru cutii de viteze si diferențiale 


P 


E 


Uleiuri aditivate peniru motoare cu aprindere prin scânteie 


Shell 
Shell 
X-100— 20/20 
10 W/30 
Shell 
Dentax 80 
Shell 
Spirax 80 
Shell 
Dentax 90 
Shell 
Spirax 90 El 


Shell 
X — 100 — 30| Delvac-930 


Shell X-100 
Multigrade 
20 W]40 
Shell X-100 
Multigrade 


U.R.S.S. 

A S — 10 
(M-10 B) 
A S—6 
(M-6 B) 
M-10 
B-AZ 

— 14,5 


R:S.R. 
90EP2| T—14 B 


S R211 

(iarnă) 

W/30 

Extra 

80EP2| ZTS 


SR211 
(vară) 
M-20 
W/40 
Extra, 
M-10 
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consistente românești. În tabelul 4.17 sînt prezentate unsorile consistente românești 
şi destinația acestora. În tabelul 4.18 se prezintă, orientativ, echivalarea unor unsori 
consistente străine și românești. 

După prescriptii se pot utiliza si Jubrifianfi sintetici (uleiuri şi unsori) cu diferite com- 
pozitii chimice (esteri, fluoesteri, poliglicoli, polimeri si siliconi), care ráspund unui do- 
meniu mai mare de temperaturi fatá de lubrifiantii minerali, avind totodatá o mare sta- 
bilitate chimică ai o redusă sensibilitate viscozitate-temperaturá. 

Lubrifianti solizi. Aceşti lubrifianti sînt folosiți pentru condiții mai severe de fre- 
care [2]. Se remarcă în deosebi: 

Bisulfura de molibden (MoS,), care este utilizată tot mai mult ca aditiv în uleiuri 
i unsori, sau sub formă de straturi superficiale, pentru rodaj, ungerea organelor de ma- 
ini, sculelor agchietoare, matritelor etc., conducînd la coeficienti de frecare de 0,04— 
0,10, chiar la incárcári mari (15 000 — 30 000 daN/cm?) si viteze mici. Peste tempera- 
tura de 455?C în aer își pierde calitățile lubrifiante. 

Grafitul, care se utilizează în deosebi în condiții severe de temperatură. Sub formă 
coloidală în ulei, contribuie la încheierea rodajului. În tabelul 4.19 sînt prezentate con- 
dițiile de funcţionare ale grafitului coloidal. 

Anumite sulfuri, selenuri si teluri de Mo, W, Ta, Ra etc., care prezintă comportare 
bună la temperaturi ridicate si oxidare, formează o familie nouă de lubrifianti solizi 
pentru condiţii deosebit de grele de frecare. 

Materialele plastice [10], care se utilizează în construcția de mașini sub formă de stra- 
turi subţiri (nylon, teflon etc.) depuse pe suprafețele de frecare ale unor organe de ma- 
şini. Trebuie avut însă în vedere să nu se depășească limita, de curgere a materialului res- 
pectiv. De exemplu, pentru teflon (politetrafluoretilenă) la grosimi de 0,12—0,25 mm 
să nu fie depășită valoarea de 280— 420 daN/cm?. Teflonul, remarcat pentru calitățile 
sale autolubrifiante si coeficienți de frecare reduși, poate fi utilizat între — 80 și -- 250*C. 

La sarcini și viteze mari (lagăre, segmenti de compresor etc.), dat fiind totuși slaba 
conductivitate termică, rezistența mecanică insuficientă, creșterea lui u ak cu viteza 
(a ak = 0,3 la viteze mari), se recomandă fie încorporarea teflonului în suprafața unui 
metal poros (cupru sinterizat), fie introducerea unor ingrediente, ca fibre de sticlă, grafit, 
bronz, MoS, [13]. 

În tabelul 4.20 sint prezentate valorile coeficientului de frecare de alunecare dinamic 
u ak petru diferite materiale plastice. 

Aditivi. Dintre principalele tipuri, se menţionează aditivii care pot acționa prin: 

— Onctuozitate, ca de exemplu acizii grași, alcoolii respectivi. 

— Reacţia cu metalul la locurile şi din cauza temperaturilor de contact, cum sînt: 
unele combinaţii care conțin sulf, clor, fosfor (de exemplu parafine clorurate, ditiofosfat 
de zinc) sau compuși metalici (de exemplu naftenatul de plumb). Aceşti aditivi se intil- 
nesc cu denumirea de aditivi de antiuzură (reduc viteza de uzare), de antigripaj sau de 
extremă presiune (E.P.). 

Sînt cunoscuți și alti aditivi: antioxidanți (fenoli, amine etc.), contra coroziunii și 
ruginirii (derivati ai fosforului, sulfului, amine etc.), detergenți (de exemplu sărurile aci- 
zilor sulfonici etc.) necesari în uleiurile pentru motoare puternic solicitate pentru că 
împiedică depunerile de oxidare sau ardere incompletă. Unii aditivi utilizați în uleiurile 
de motoare (de exemplu ditiofosfati, amestecuri de fenolati si sulfonati etc.) sint poli- 
funcționali (avînd calități multiple: detergenti, anticongelanti, antioxidanți, de extremă 
presiune etc.). 

În tabelul 4.21 este prezentată compoziția unor aditivi pentru motoare și transmisii 
precum si proporția acestora în ulei. 

În unele uleiuri minerale cu viscozitate de 20—55 cSt (la 100°C) se introduc uleiuri 
animale sau vegetale în proporție de 3— 10%, rezultind uleiurile compoundate, care se 
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Tabelul 4.18 
Echivalenta unsorilor consistente străine și românești 
Felul | | | 
sápunului | | | 
— |! | 
Punctul | | 


minim de 
picurare, în 
D 


Ca 
90 


U.R.S.5. Shell 


| | 


Mobil 
| 


| 
| 
| 
| 
| 


Lagăre închise 


RSC, 


— Glisiere si lagăre de alunecare cu sarcini mici și mijlocii (tem- 


peratura de lucru max. 55°C şi respectiv 75°C) 


STAS 562-71 


U 75 Ca2| Solidol | Unedo 2 | Mobil |IF,— TGL 
|", 1072) | Grease | 14819 
| | | AA nr. 2 | 

STAS 562-71 

U 85Ca 3| Idem | Unedo 3 | AA nr. 3| Idem 


LN2 


| CSN 656916 


| Idem 


— Lagáre cu rulmenţi în absența apei, fmag 100°C si max. 


300 rot/min si pentru rulmenţi de automobile 


STAS 1608-72 


Rul 145 Na 3 Consta- | Albida3| Mobil | G4TGL 


| 


lin | | 14819 
| Rul S 140 | | 
NaCa 3 Ut1 Merita 3 | Grease | 
sau | | BRB3 | 
UTS 1 | | | 
— Jdem, —30 ... + 180? C (nu se foloseşte la 
mecanisme fine) 
NID 3539-66 
Unsoare | Tiatim Alvania | Sovarex | THA;,— 
complexă| 221 3 Grease | TGL 
de bariu | | Nr.1 | 14819 
Lagáre deschise 
Pentru laminoare cu sistem de ungere 
centrală 
STAS 7424-66 
Unsoare | IP 2 | Unedo i | Grease- | F,—TGL 
de lami- | | rex | 14819 
| noare | | D60 | 
| | 


II sII | 


| 


| 


| 


| 


VyCSN 
65915 


SP,CSN 
656917 


N 1 CSN 
656916 
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Tabelul 4.18 (continuare) 


Felul 
sápunului 
Punctul R.S.R. U.R.S.S. Shell Mobil R.D.G. R.S.C 
minim de 
picurare ín 
Kä 
[ 
Unsori speciale 
— Rezistente la presiuni mari, pentru filetele 
prájinilor de foraj si racorduri 
Ca STAS 3390-56 
(grafit, Unsoare | Unsoare Barba- Grease TGLR-473 | Unsoare 
zinc) | pentru | grafitatá tia nr. 4 | graphi 20 S-ION cu grafit 
80 prájini Gost 3333 — ted 3 TPD 
foraj tip| 55 33-093-62 
AsiB 
| — Pentru rulmenti cu bile si role cu sarcini mari, turatii 
| mici, acces apă, temp. max. 60°C 
Ca-Pb | STAS 1608-72 
100 Rul 100 | Solidol L Rhodina | Grease | P,—TGL VT II 
Ca 3 U; — 2 Grease 2 | L—3 14819 TPD 
Gost 1033- 42 —703-61 
Lom | 


Tabelul 4.19 


Utilizarea concentratului de grafit colcidal 


eegend 


` Ulei mineral cu | Proporția de 
Organe de maşini, agregate viscozitatea, °E,|concentrat 10%, 
la 50°C în ulei, % 
ii MÀ 
Lagăre de alunecare cu turatii mari (motoare electrice, 3—5 0.3 
turbine) 
| 
Lagăre de alunecare cu sarcini mari sau încărcări variabile 6—7 1,0 
Lagáre „calde“ (valturi, mașini) 3—5,5 3,0 
Roţi dințate, cilindrii mașini cu abur — 2,0 
Motoare cu combustie interná, compresoare, masini — | 1,0 
de gáurit | | 
š | | 
Mecanisme ușoare — 0,5 


NOŢIUNI FUNDAMENTALE 


Tabelul 4.20 


Valori ale lui ua pentru diferite materiale plastice 


ed 


Materialul 


Densitatea 
g/cm? 


Hak 


| 


Frecare 
limită 


EE 


Teflon . 

'Teflon 4- MoS, (1 : 1) 
Teflon 4- MoS, (3 : 1) 
Tetlon-+ grafit (1 : 1) 
'Teflon--grafit (3 : 1) 
Teflon--azbest (3 : 1) | 
'Teflon-- Cu (1 : 1) | 
Rulon 

Methacrilat 

Nylon | 
Polietilenă | 
Polistiren | 


Tipul de aditiv și 
acțiunea acestuia 


Pentru motoare 
Antioxidant inhibitor, reduce 
uzura camelor si a tachetilor 
şi coroziunea cuzinetilor de 
Cu-Pb, pe bazá de ditiofosfati 
(Santolube 493) 
Anticorosiv-detergent 
(TIATIM-339, Gost 8312-57) 
Polifunctional pentru ulei de 
tractoare Diesel: anticorosiv- 
antioxidant-detergent-anti- 
congelant, pe bazá de alchil- 
fenol ditiofosfat de bariu 
(P101, R.S.R.) 


Pentru transmisii 
Rezistent la presiuni înalte, 
contra ruginii (Motogear B) 
Rezistent la presiuni înalte, 
contra uzurii (LZ-6/9, 

Gost 9973-62) 


Duritatea 
HRB Frecare 
uscată 
| 
I 
25 0,09— 0,21 
63 0,13—0,21 
33 | 0,13—0,22 
42 0,12—0,19 
52 0,12— 0,19 
60,5 0,14—0,21 
54 | 0,13—0,20 
10,5 | 0,12—0,19 
| 89 0,16— 0,47 
| 85 | 0,15— 0,33 
35 | 0,17— 0,40 
81 0,12— 0,45 


0,04—0,06 
0,04— 0,06 
0,05—0,06 
0,05 — 0,07 
0,04—0,06 
0,04— 0,05 


0,04—0,07 
0,04— 0,06 
0,10—0,19 


0,09—0,14 
0,04— 0,09 
0,06—0,13 


Tabelul 4.21 


Aditivi pentru motoare și transmisii 


Sulf Fosfor Zinc 
| 
15—18 8,0—8,4 | 8,8—9,7 
| 
| 
4102557 | | «63 CI 
0,8 0,4 sait? 
| | 
3,5—4,5 | 1,8—2,1 | 1,9—2,2 | 
35—40 | = | = | 


Bariu 


E 


V 
un 
[5 


| 
| 


Aditiv în 
ulei % 


| 
j 


28—32Cl| ez 


<0,5 


EI | | $255 
| 
| 


^ 
1 
5 


EH 
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utilizează pentru motoare marine, compresoare de aer (umed), prelucrarea meta- 
lelor etc. 

Indicaţii privind alegerea lubrifiantilor. Alegerea corectă a lubrifiantului este im- 
pusă de necesitatea obținerii performanței și duratei maxime de funcționare a agregatului 
respectiv si urmărește, în principal, îndeplinirea condițiilor de viscozitate, stabilitate în 
timp, protecție împotriva coroziunii. În tabelul 4.22 se dă, informativ, viscozitatea ule- 
iurilor la temperatura de regim cerută de starea suprafețelor ai perioada respectivă de 
uzură. 


Tabelul 4.22 


Viscozita tea uleiului funcţie de starea cuplei de frecare (date informative) 


Viscozitatea la temperatura de regim, CP 


Starea suprafeței 


| Rodaj | Uzură normală | Uzură finală 
Bună | 4 | 5 10 
Proastă | | 10 | 17,5 
Foarte proastă 10 | [9 | 35 


Comportarea lubrifiantilor solizi în condiții diferite de funcționare este indicată în 
tabelul 4.23. 

Unsorile consistente antifrictiune se folosesc la lagăre cu turatii reduse si incárcári 
mari (valturi, laminoare), lagăre greu accesibile sau care lucrează în praf. Alegerea un- 
sorilor se face funcție de natura, consistenţa, temperatura maximă de utilizare, stabilitatea 
coloidală si rezistența la apă, calitățile de extremă presiune etc. De exemplu, pentru 
temperaturi mai ridicate (max . 120°C) se vor utiliza unsorile de sodiu, ţinîndu-se însă 
seama că prezintă mai mare solubilitate la apă. Pentru condiții de extremă presiune 
(rulmenţi, angrenaje) se recomandă unsori de litiu sau aditivate. 


Tabelul 4.23 


Comportarea lubrifiantilor solizi 


Condiţii de funcţionare Grafit M,S, Teflon 
Normale Satisfácátor | Satisfácátor Satisfácátor 
Sarciná ridicatá Slabá | Bună — 
Sarciná medie Buná |, Bună Buná 
Sarciná micá Buná | Bună Slabá 
Temperaturá ridicatá Buná Slabá — 
Temperatură medie | Bună Bună Bună 
Temperatură joasă | Bună Bună Slabă 
Viteză mare | Bună Bună Slabă 
Viteză medie | Bună Bună Bună 
Viteză mică | Slabá Slabă Slabă 
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În condițiile lubrificatiei mixte și a vitezelor reduse, putînd apărea si contacte lo- 
cale, se recomandă utilizarea materialelor plastice pentru cel puțin una dintre supratetele 
cuplei de frecare (lagăre de alunecare, ghidaje etc.). 


4.4.5. SISTEME DE UNGERE 


Sisteme de ungere semiautomate. În tabelul 4.24 se prezintă schematic principalele 
sisteme semiautomate de ungere cu uleiuri și unsori [11]. Aceste sisteme sînt larg răspîn- 
dite, fiind simple și ieftine. 

Tabelul 4.24 


Clasificarea sistemelor de ungere semiautomate 


Sisteme de ungere fără presiune sau cu presiune redusă 


Ungere prin picurare 

Ungere în baie (inel, lant) 
Ungere prin forțe de capilaritate 
Ungere prin barbotaj 

Ungere în ceață de ulei 

Ungere prin suprafețe poroase 
Ungere comandată manual 
Ungere comandată prin vacuum 
Ungere comandată pneumatic. 
Ungere comandată mecanic 


Uleiuri 


Ungere prin depozitare în capacul lagărului 
Ungătoare cu bilă — STAS 1116-67 
Ungătoare cu pilnie — STAS 749-49 
Ungătoare cu piston 

Ungătoare cu pompă 


Unsori 


Sisteme de ungere automate. În tabelul 4.25 se prezintă principalele sisteme de 
ungere automate. Acestea prezintă o mare siguranță în exploatare și economie de lu- 
brifiant. 

Dintre sistemele centralizate de presiune joasá, fig. 4.55 prezintá un sistem la 
care lubrifiantul este pus în mișcare datorită forțelor de gravitație, utilizat pentru la- 
găre ce necesită debite reduse si regimuri de lucru ușoare. Uleiul este depozitat în re- 
zervorul 7 — denivelat față de punctele de alimentare. Printr-o pompă de recirculare 2, 
uleiul care a trecut prin conductele 3 şi lagărele 4, este redus din rezervorul 5 în rezer- 
vorul 7. Sistemul prin cădere poate fi înlocuit cu o pompă de alimentare. 

Sistemele de presiune înaltă sînt prevăzute cu mecanisme dozatoare acționate de 
lubrifiantul sub presiune şi pot alimenta, cu siguranță mare, o gamă variată de puncte 
de ungere prin instalații complexe, permitind însemnate economii. În funcție de plasarea 
dispozitivelor de dozare, sistemele pot fi: în paralel sau serie, cu linie simplă sau dublă, 
cu debit reversibil sau ireversibil. Elementele lor de dozare pot fi cu arc, cu piston etc. 
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Sisteme 
centralizate 
fără presiune 
sau cu presi- 
une joasă 

(1—5 daN/cm?) 


Sisteme 
centralizate 
sub presiune 


Sistemul de curgere 


Ungerea prin gravitație cu mare 


Tabelul 4.25 
Clasificarea sistemelor de ungere automate 


Dacă recuperează lubrifi- 


antul 


Nu recuperează 


uleiului) 


Sisteme închise (cu recirculatia 
uleiului) 


rezervă de lubrifiant lubrifiantul 
| Uleiuri | Ungere comandată hidrostatic, Recuperează 
pneumatic sau mecanic lubrifiantul 
Ungere prin gravitație si pompă Idem 
de recirculatie 
Unsori Ungere cu o pompá actionatá Nu recupereazá 
manual, mecanic, electric, lubrifiantul 
| hidraulic sau pneumatic 
Uleiuri Sisteme deschise (fárá recirculatia | Nu recupereazá 


lubrifiantul 


Recuperează 
lubrifiantul 


| Uleiuri sau 


unsori 


Ungere cu ajutorul sistemelor 
mecanice cu ramificații multiple 


Ungere în paralel sau în serie cu 
| o pompă centrală, deservind o 
linie simplă sau dublă, cu dispo- 
| zitive de dozare 


Ungere prin pulverizarea lubri- 
| fiantului 


Nu recuperează 
lubrifiantul 


. În fig. 4.56 este prezentat un sistem de ungere centrală cu presiune și distribuitor 
periodic 7, utilizat la ghidaje. Se remarcă: pompa cu roti dințate 2, supapa 3, rola 4 
și cama A pentru acționarea mecanică a distribuitorului. 


Fig. 4.56 
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La sistemele automate se utilizează, de obicei, dozatoare multiple pentru evitarea 
pericolului de gripare. 

Schema de ansamblu a unui sistem centralizat automat cu dozatoare multiple cu 
debit ireversibil si linie dublă este prezentată în fig. 4.57 (7 — rezervorul de lubrifiant; 


2 — conducta de aspirație prevăzută cu sită; 3 — pompa; 4 — conductă de ocolire; 
5 — filtru de presiune înaltă; 6— distribuitor automat; 7 — conductă de evacuare; 
8 — releu de timp; 9 — comutatorul distribuitorului; 70 — sistem de semnalizare a 
unei eventuale blocări; 77 — conducta dublă de alimentare; 72 — dozator multiplu; 
13 — conductele de întoarcere a lubrifiantului; 74 — conductele spre lagărele 75; 
16 — sistemul de recuperare a lubrifiantului). 

Sistemele de ungere cu lubrifiant pulverizat sint utilizate din ce in ce mai mult, 
fie ca instalatii izolate, fie centralizate, acestea asigurind totodatá rácirea. Particulele 
de lubrifiant avînd diametre mai mici de Zum pot fi transportate prin conducte fără 
pericol de condensare în picături. Dispozitivele adecvate pulverizării propriu-zise se 
construiesc funcție de organele de mașini respective (lagăre cu bile sau role, de alune- 
care, angrenaje, ghidaje etc.). 

De exemplu, consumul economic de lubrifiant trebuie să fie de 0,5 g pe oră si lagár- 
centimeru. La rulmenţi, această unitate corespunde unui centimetru din diametru pen- 
tru fiecare rînd de role sau bile, iar la lagăre de alunecare se împarte cu 4 proiecția lagă- 
rului; pentru ghidaje, suprafața de ccntact se imparte prin 20 [11]. 

Schema unui sistem de ungere cu lubrifiant pulverizat este prezentatá in fig. 4.58 
(7 — conducta de aer comprimat; 2 — filtru; 3 — distribuitor; 4 — regulator de pre- 
siune; 5 — întrerupător; 6 — sistem de încălzire pentru aer; 7 — pulverizator; 8 — in- 
dicator de nivel; 9 — termostat pentru rezervor; 70 — conducta pentru amestecul 
lubrifiant-aer; 77 — lagáre cu alunecare; 72 — lagáre cu rostogolire; 73 — angrenaje; 


Fig. 4.58 


Fig. 4.59 


74 — transmisie cu lant; 75 — ghidaje; 76 — aispozitivul distribuitor-condensator ; 
77 — alte locuri de utilizare a lubrifiantului). 

În anumite cazuri, se pot utiliza și instalații portative (fig. 4.59), alimentate fie de 
la reteaua de aer comprimat, fie dela un compresor de aer de circa 60 W. Aerul comprimat 
ce vine prin conducta 7 impinge emulsia din rezervorul 2, prin filtrul 3, in conducta fle- 
xibilá de alimentare 4, tubul de oțel inoxidabil 5 si în capul pulverizator 6. Magnetul 7 
și stativul reglabil 6 asigură fixarea capului pulverizator în poziția utilă. Poziţia pulve- 
rizatorului și distanța sînt importante. În cazul angrenajelor se admite o înclinare de 
30° funcţie de raza roții dințate în punctul respectiv și o distanță de 150—200 mm, fără 
ca jetul să fie dirijat asupra locului de contact. 

Dispozitivele pentru controlul și siguranța ungerii controlează presiunea uleiului, 
continuitatea circuitului de ulei, temperatura diferitelor locuri de ungere etc. Dereglările 
pot fi semnalizate diferit (acustic, optic, prin oprirea mașinii etc.). 
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MECANISME 


5. CARACTERISTICI SI LEGI GENERALE 
ALE MECANISMELOR CU CUPLE 
SUPERIOARE 


5.1. MECANISME CU CAME 


5.1.1. DEFINIŢIE ȘI CLASIFICARE 


Definiție. Mecanismele cu came fac parte din categoria mecanismelor cu cuple su- 
perioare şi sînt formate, în esență, dintr-un element profilat (în general conducător) — 
cama — care transmite prin contact direct elementului condus — tachetul — o mișcare 
a cărei lege este determinată de profilul camei. 

Mecanismele cu came sînt întîlnite în aproape toate domeniile industriei si în special 
în industria ușoară, avînd un rol important în construcția mașinilor automate. 

Cel mai simplu mecanism cu camă este format din trei elemente (fig. 5.1): elementul 
profilat conducător 7, numit camă; elementul condus 2, numit tachet; elementul fix 3, 
batiul. 

Clasificare. La clasificarea mecanismelor cu came trebuie luate în considerare ca- 
racteristicile constructive şi cinematice ale tachetilor, ale camelor si în final ale mecanis- 
melor obținute prin combinarea celor două elemente. 

Clasificarea tachefilor după forma constructivă a suprafeței de contact distinge urmă- 
toarele tipuri de tacheti; cu vîrf (tabelul 5.1, a), contactul între tachet și profilul camei 
avînd loc, teoretic, într-un punct; cu rolă (tabelul 5.1, b), între tachetul propriu-zis şi 
profilul camei interpunindu-se o rolă avînd ca scop înlocuirea frecării de alunecare prin 
frecare de rostogolire, ceea ce duce la mărirea randamentului mecanismului; cu disc 
plan (tabelul 5.1, c) sau curb (tabelul 5.1. d), prezentînd avantajul micșorării pericolului 
de autoblocare. 

Clasificarea tachefilor după mișcarea pe care o execută conduce la următoarele tipuri 
de tachefi: cu mişcare de translație rectilinie alternativă (tabelul 5.1, e); cu mișcare 
oscilatorie (tabelul 5.1, f); cu mișcare plan paralelă (tabelul 5.1, g). 

Clasificarea camelor după forma curbelor care le determină 
Profilul se face în: came plane, la care curba de profil este plană 
(tabelul 5.2, a și b); came spatiale (numite si camoide), la care 
curba de profileste spatialá, putind fi cilindrice (tabelul 5.2, c), 
conice (tabelul 5.2, d) etc. 


După modul de dispunere a profilului, camele se clasifică, 
în: came exterioare, la care profilul este dispus în exterior (ta- 
belul 5.2, e şi f); came interioare, la care profilul se realizează 


sub forma unei caneluri (tabelul 5.2, g si A), fiind utilizate cu 
tacheti cu rolă. 
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Tabelul 5.1. Criterii de closrticare a tachetulur 


KN 


Forma 
constructiva 
a suprafetei 

de contact 


Tachet 
cu disc curb 


Tachet 
cu role 


Tachet 


cu virf 


cu disc plen 


Miscarea 
Zachefolui 


Miscare de 
translate 
rectilinie olternaotiva 


Miscare 
plan paralelă 


Miscare 
oscilanta 


După forma curbei deplasării tachetului în funcție de unghiul q de rotație a camei 
pot exista: came cu profil liniar, la care deplasarea tachetului S = Ae, unde A = const. 
(tabelul 5.2, i) ; came de profil parabolic, cu legea de mișcare s = Aq? (tabelul 5.2, 7) ; came 
cu profil cosinusoidal, comandînd o deplasare a tachetului de forma S = A + B cos Co, 
unde A, B siC sînt constante (tabelul 5.2, k); came cu profil sinusoidal, cu legea 
de mișcare s = Ap + B sinCọ, unde A, B si C sînt constante (tabelul 5.2.7); came 
cu alte legi de migcare, cum ar fi polinoamele de puteri, polinoamele trigonometrice, legi 
formate din diferite curbe racordate etc. 

La mecanismul cu camá din fig. 5.2, la rotația camei în sensul vitezei unghiulare 
€, vîrful tachetului fiind într-unul din punctele cele mai apropiate de centrul camei, 
prin care trece cercul de rază za numit cerc bază, are loc o depărtare a tachetului de 
cercul de bază pînă la distanța 5, numită cursa tachetului. Conventional, considerînd me- 
canismul situat într-un plan vertical, această fază se numește ridicare (R) iar unghiul 
9, — unghi de ridicare. Pe porțiunea o, profilul camei este un cerc de rază v, + h, ta- 
chetul stationind pe vîrful camei. Această fază se numește pauză (P). Prin rotirea camei 
cu unghiul o, are loc faza de coboríre (C) si apoi o fază de staționare pe cercul de bază, 
deci o nouă pauză (P). 

După fazele de mișcare comandate de profil, camele se clasifică astfel: came de tip 
RPCP, fazele repetîndu-se la fiecare rotație (tabelul 5.2, m); came de tip RPC, la care 
lipsește pauza în poziție inferioară (tabelul 5.2, n) ; came de tip RCP, la care lipseşte pauza 
în poziție superioară (tabelul 5.2, o); came de tip RC, la care lipsesc ambele pauze (ta- 
belul 5.2, f). 

După numărul de curse complete ale tachetului corespunzătoare unei votații a camei 
se deosebesc : came simple, la care, pentru o rotatie a camei, se realizeazá o singurá cursá 
completă a tachetului (tabelul 5.2, q); came multiple, la care tachetul realizează două 


Tabelul 3.2. Criteri de E a ii cn orpatiale 
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(tabelul 5.2, 7), trei (tabelul 5.2, s), patru (tabelul 5.2, s) sau 
mai multe curse complete pentru o rotație a camei. 

Din punctul de vedere al vealizării constructive, camele pot fi: 
întregi, în cazul în care sînt realizate dintr-o singură bucată 
(tabelul 5.2, 7 şi /) ; compuse, la care porțiunile supuse la uzură 
intensivă sînt executate separat, astfel încît există posibilitatea 
reglării profilului în anumite limite (tabelul 5.2, u); sectionate, 
ca un caz particular al camelor compuse, ușurîndu-se montajul 
şi înlocuirea camei (tabelul 5.2, v). 

După felul mișcării, se deosebesc: came de rotație (tabe- 
lul 5.2, w), caracterizate printr-o mișcare de rotație continuă 
cu o, = const; came de translație (tabelul 5.2, x), a căror 
mișcare este în general rectilinie alternativă; came oscilante 
(tabelul 5.2, y), care se caracterizează printr-o mișcare circulară alternativă; came fixe 
(tabelul 5.2, 2), tachetul fiind condus astfel încît vîrful să se sprijine pe profilul camei. 

După mișcarea camei şi a tachetului se obțin diferite mecanisme cu came : camă de 
rotație cu tachet de translație (cu vîrf, rolă, disc plan sau curb); camă de rotație cu 
tachet oscilant; camă de rotație cu tachet în mișcare plan paralelă; camă de translație 
cu tachet de translație; camă de translație cu tachet oscilant; camă de translație cu 
tachet în mișcare plan paralelă; camă fixă cu tachet în mișcare plan-paralelă. 

Toate aceste tipuri de mecanisme pot fi plane sau spațiale. 

Datorită numărului mare de variante care rezultă, în continuare se vor prezenta 
doar criteriile de clasificare proprii mecanismului în ansamblu și care nu rezultă din 
combinarea criteriilor de clasificare din tabelele 5.1 si 5.2. 

După direcția de deplasare a tachetului față de centrul camei, mecanismele cu camă 
de rotaţie se clasifică astfel: mecanisme cu came cu tachet axial sau central, la care di- 
rectia deplasării tachetului trece prin centrul camei (tabelul 5.3, a şi b); mecanisme cu 
came cu tachet dezaxat sau excentric, la care direcția de deplasare a tachetului trece la 
o distanță e de centrul camei, numită excentricitate (tabelul 5.3, c și 4). 

În cazul camei de rotație cu tachet oscilant se consideră mecanismul axial în cazul 
în care lungimea tachetului O,B — R, este egală cu distanța dintre articulațiile fixe O, 
și O, ale camei și tachetului (tabelul 5.3, b). 

În timpul funcționării mecanismului cu camă, asupra tachetului acționează o forță 
de inerție variabilă ca mărime și sens, astfel încît în unele poziții tachetul este apăsat 
asupra camei, iar în alte poziții există tendința de desprindere a tachetului din contactul 
cu cama. 

După modul de vealizare a închiderii cuplei cinematice dintre camá si tachet, mecanis- 
mele cu came se clasificá astfel: mecanisme cu camá la care mentinerea cuplei cinematice 
se realizeazá printr-o fortá dezvoltatá de greutatea tachetului, de un arc (tabelul 5.3, e 
și f) sau de un sistem hidraulic sau pneumatic; mecanisme cu închidere cinematică a 
cuplei, la care contactul camá-tachet se menține prin forma geometrică a elementelor. 


Dintre diferitele sisteme de închidere cinematicá, cel mai simplu si mai răspîndit 
este cel cu camă canelată, la care profilul de lucru se realizează sub forma a două 
suprafețe echidistante, între care este ghidată rola tachetului (tabelul 5.3, g si Ai Mai 
poate fi utilizată închiderea cuplei prin came duble (tabelul 5.3, 7 $i 7) sau cu tachet du- 
blu, în care caz trebuie îndeplinită condiția ca distanța între centrele rolelor să fie cons- 
tantă (tabelul 5.3, £). De asemenea poate fi utilizat un sistem de camă canelată cu ta- 
chet cu două role, fiecare din acestea venind în contact cu una din suprafețele care de- 
termină profilul canelurii (tabelul 5.3, /). 
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Tabelul AA Criterii de clasificare a mecarusmeler cu came 
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5.1.2. ANALIZA CINEMATICĂ A MECANISMELOR 
CU CAME 


Obiectul analizei cinematice. Analiza cinematică a mecanismelor cu came cuprinde 
metodele pentru determinarea deplasărilor, vitezelor si acceleratiilor tachetului pentru 
diferite poziții ale camei, fiind cunoscute tipul mecanismului, dimensiunile elementelor 
si profilul camei. In acest fel se obțin, în final, legile de mișcare ale tachetului mecanis- 
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mului cu camă analizat şi, pe baza rezultatelor, se poate real 
camei în raport cu cerințele procesului tehnologic. 


za îmbunătățirea profilului 


În scopul analizei mecanismelor cu came se pot utiliza metode grafice, grafo-anali- 
tice, analitice şi experimentale. 


Analiza cinematică a mecanismelor cu came prin metoda ecuațiilor vectoriale. Acea- 
stă metodă utilizează ecuațiile lui Euler pentru analiza mecanismelor cu came. Ecua- 
tiile pot fi aplicate direct pentru studiul cuplei superioare sau pot fi aplicate mecanismu- 
lui cu cuple inferioare înlocuitor, care se obține prin echivalarea cuplei superioare a me- 
canismului cu camă prin metodele cunoscute. 


Metoda directă de analiză studiază. cupla superioară dintre camă si tachet utilizînd ecua- 
tiile vectoriale adecvate. La contactul dintre camă și tachet, în punctul B (tabelul 5.4, a) 
se consideră suprapuse două puncte: B, aparținînd camei și B, apartinind tachetului. 
Pentru simplificare, B, se va nota prin B. La aplicarea ecuațiilor vectoriale se va tine 
seama cá in mișcarea relativă, vîrful tachetului descrie profilul camei astfel încît viteza 
relativă Pas, este tangentă la profil iar acceleraţia relativă üLg, are cele două compo- 
nente pe normala și tangenta la profil. 


În cazul camei cu tachet cu rolă, ecuațiile se aplică pentru centrul rolei considerat 
în contact cu un profil echidistant față de profilul real al camei și numit profil teoretic 
(tabelul 5.4, b). 


În tabelul 5.4 este exemplificată această metodă pentru un mecanism cu camá 
de rotație cu tachet oscilant cu rolă (tabelul 5.4, b). 


Metoda mecanismelor înlocuitoare constă în echivalarea mai întîi a cuplei superioare 
dintre camă și tachet, studiindu-se în continuare mecanismul înlocuitor obținut. O cuplă 
plană superioară de clasa a IV-a poate fi echivalată printr-un element și două cuple 
de clasa a V-a. Tabelul 5.5 cuprinde cîteva exemple de mecanisme înlocuitoare corespun- 
zătoare unor mecanisme cu came întîlnite în practică. 


Analiza cinematicá a mecanismelor cu came prin metoda diagramelor cinematice. 
Prin această metodă, pornind de la profilul camei date, se trasează într-un sistem de coor- 
donate carteziene curba deplasării tachetului sg în funcție de unghiul o de rotație à camei. 
Prin derivarea grafică a curbei sg = sg(ọ) în funcție de unghiul e se obține 


dsg __ dsg . 1 vp : (5.1) 
de di do G1 
dż 


á H SE r x " š $ í 
Mărimea —É numită viteză redusă, se va nota prin Vreg $i are ca dimen- 
Oy 


siuni Ed = [m]. 
s71 


Scara derivată a vitezei reduse este 


Ek , (5.2) 


unde: (H,) este distanța polară luată la derivare, în mm; &, — scara deplasării, 


; kg — scara unghiurilor, în 
mm mm 


ale diagramei sg = sg(ọ). 
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Tabelul &4. Cinematica grafică prin metoda ecuatiilor vectoriale a mecanismului cu coma plană 
si tachet de translate  oscilant 
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O nouă derivare conduce la obținerea accelerației reduse: 


d2 
red = `B = e [m], (5.3) 
do? œi 
avind scara derivatá 
Ra rea = : Torin, (5.4) 
(Ha) kọ 


Pentru construirea curbei sg = sg(ọ) la un mecanism cu camă de rotație se utilizează 
frecvent metoda inversării mişcării (Willis). Astfel se consideră că se dă întregului me- 
canism (inclusiv batiului) o mișcare de rotație — c (o, fiind viteza unghiulară a camei). 


fatelul 5.5 Mecanisrnele inlocuitoare cu cuple inferioare echivolentemecanisrnelor cu came 


Diferite uspecfe ale 
cuplei superivare 


Mecanisme cu came Mecanisme inlacurfoare 
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Fig. 5.5 


În acest fel, cama devine fixă, iar tachetul se roteste in jurul camei. Pentru diferite un- 
ghiuri ga, 959 ... față de poziţia inițială 0; aleasă ca origine, se măsoară deplasările co- 
respunzátoare zue, $59...ale tachetului (fig. 5.3). 

In cazul unui mecanism cu tachet cu volá, problema se poate rezolva ca in cazul pre- 
cedent, considerînd un tachet cu vîrful în centrul rolei in contact cu profilul teoretic al 
camei (fig. 5.4). 

La mecanismul cu camă de votaţie cu tachet de translație excentric (fig. 5.5, a) se con- 
sideră faza de ridicare a tachetului. Se constată că direcția de deplasare a tachetului este 
tangentă la cercul cu centrul în O, și rază egală cu excentricitatea. Triunghiul dreptun- 
ghic O,za este invariabil în timpul mișcării, avînd ipotenuza O,a = za și cateta Ou = e. 

e "Se 


Unghiul de fază o, poate fi măsurat: între razele vectoare Oh si Ob, oz Bb: 


pe cercul de bază, o, = a0,a,; pe cercul excentricitátii, o, = nOn. 
Unghiul la centru al camei, corespunzător profilului camei pentru una din faze 


se va numi unghi de profil. Astfel unghiul 0, = ob, este unghiul profilului de ridicare” 
Se constată că acesta diferă de unghiul de fază q,. La cama cu tachet axial aceste unghiuri 
sînt egale. ; 

Prin urmare, la analiza mecanismelor cu tachet dezaxat se va tine seama de urmá- 
toarele particularităţi (fig. 5.5, b) ; deplasarea tachetului se măsoară pe tangentele la cer- 
cul excentricitátii; unghiurile de rotație se pot măsura după cum s-a arătat mai înainte. 
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La cama de translație cu tachet de translație (fig. 5.6), profilul camei reprezintă, față 
de un sistem de axe legat de camă, curba deplasării tachetului sg în funcție de deplasa- 
rea camei ze, Prin derivarea acestei curbe se obține 


den 
de dt U 
—-—— ——, (5.5) 
dse dse Ui 
dż 
iar prin a doua derivare, 
d?s ; 
BZB, (5.6) 
ds v? 


unde v, = const. reprezintă viteza camei. 

La cama de translație cu tachet oscilant (fig. 5.7), dînd întregului sistem o mișcare 
de translație — v,, cama devine fixă în timp ce articulația la batiu a tachetului capătă 
o mişcare de translație, rola tachetului rămînînd în contact cu profilul camei. Se poate 
măsura astfel unghiul de oscilație y a tachetului(fatá de o axă de origine) în funcție de 
deplasarea s, a camei. Prin derivări succesive se obțin: 


d W 5 
ds, Un 
SE. e (5.8) 
dei v 


unde «c, $i e, reprezintă viteza unghiulară, respectiv accelerația unghiulară a tachetului. 

La cama de rotație cu tachet oscilant, dînd întregului sistem o mișcare de rotație — 
€, (fig. 5.8), cama devine fixă iar articulația tachetului cu batiul se mișcă pe cercul de 
rază O,0,, rola tachetului aflîndu-se în contact cu profilul real al camei. Se pot măsura 
astfel unghiurile de oscilație ale tachetului Yo; Van, ... în funcție de unghiurile de ro- 
tatie ale camei oun, P20 = 

Analiza cinematică a mecanismelor cu came prin metoda analitică. Această metodă 
poate fi utilizată cînd se cunoaște ecuația în coordonate polare a profilului camei. Este 
cazul profilelor simple, formate din arce de cerc, arce de cerc racordate prin segmente 
de dreaptă etc. 
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Cunoscind ecuația profilului camei, 


Pe = Pele), (5.9) 


la un mecanism cu camá de rotație și tachet plan, axial sau de translație (fig. 5.9), legea 
deplasării tachetului are forma 


ep = pe COS 8 — Yo, (5.10) 


unde: di este raza cercului de bază al camei; 8 — unghiul dintre normala la profilul 
camei în punctul de tangenţă cu discul tachetului si raza vectoare pe. 


. La o camá cu profil pe o porțiune format dintr-un arc de cerc de vază R și centru Oe 
(fig. 5.10), ecuația deplasării tachetului este 


sg = (R — 79) (1 — cos el, (5.11) 


Derivind de două ori ecuația (5.11) în raport cu unghiul ọ, se obțin: 
— viteza tachetului 


vg = (R — Tal œ sing; (5.12) 
— accelerația tachetului 
ag = (R — ro) e$ cos ọ. (5.13) 


Pe porțiunea formată dintr-un segment de dreaptă a unei came cu tachet axial cu rolă 
(tig. 5.11), 


Y, 
sp = —— — 7; (5.14) 
cos e 
sin 
ve = rno, — (5.15) 
cos? o 
1 + sin? 
ap = no- SM (5.16) 
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În cazul unei came cu o porțiune de profil rectilinie si tachet cu rolă excentric (tig. 5.12), 


gg es PIE, H — e cotg(ap + 9) — vo Sin ag; pi 
sin(xg + P) 
1 
-T Ba cos(xg + q) ——Á— (5.18) 
sin?(xy + oi sin? (æo + q) 
DEE E E h qug iE E E. (5.19) 
€ 2 1 i 
9 sin3(xg + oi cos?(as + o) 


Analiza cinematicá a mecanismelor cu came prin metode experimentale. În scopul 
obținerii legilor de deplasare ale tachetului se pot utiliza diferite dispozitive mecanice 
sau mecano-electronice. 

În cazul dispozitivelor mecanice se deosebesc, în esență, următoarele părți princi- 
pale: un sistem de măsurare a deplasărilor unghiulare sau liniare ale camei; un sistem 
de măsurare a deplasărilor tachetului. 

La metoda mecano-electronică unul din parametrii mișcării tachetului (deplasarea, 
viteza, sau accelerația) este cules şi transformat în mărime electrică cu ajutorul unor 
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Fig. 5.13 


traductori. În continuare, semnalul cules este amplificat și vizualizat pe ecranul unui 
oscilograf cu persistentá. Utilizarea unor circuite electronice de derivare sau integrare 
permite obținerea curbelor de variaţie ale parametrilor de mișcare neculegi de traductor. 
Traductorul inductiv culege un semnal proportional cu viteza tachetului, curba deplasárii 
fiind obtinutá prin integrare iar cea a acceleratiei prin derivare. Traductorul rezistiv per- 
mite obtinerea directá a curbei deplasárii iar traductorul cu cuart culege curba accele- 
ratiilor. 

În fig. 5.13 se prezintă fotografia unei instalații mecano-electronice pentru analiza 
mecanismelor cu came. Instalaţia cuprinde:motorul electric de acţionare 7, care trans- 
mite mișcarea de rotație la axul cu came 2, care funcționează în baia de ulei 3. Traduc- 
torul inductiv 4 culege un semnal proportional cu viteza tachetului, care în continuare 
este prelucrat în blocul integrator-derivator (de tip R—C) şi vizualizat pe ecranul osci- 


lografului cu persistență 5. 


„SINTEZA MECANISMELOR CU CAME 


Q 
LA 


5.1.3.1. Obiectul sintezei. Sinteza mecanismului cu came are ca obiect determi- 
narea profilului camei și a dimensiunilor principale ale mecanismului cînd se cunoaşte 
legea de mișcare a tachetului impusă de procesul tehnologic. Această lege poate fi dată 
prin variația accelerației, vitezei sau deplasării tachetului. 

Cele mai frecvente sînt cazurile în care se impune legea de variație a accelerației 
tachetului. Considerînd 


area = f(9), (5.20) 
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prin integrare, se obține 


Vrea = (ro de + 4, (5.21) 


unde A este o constantă de integrare. 
O nouă integrare conduce la obținerea legii de deplasare: 


sp = Veto do] dg + 4g + B. (5.22) 


Constantele de integrare se determină din condiții la limită. 

O deosebită importanță pentru funcționarea mecanismului o are cunoaşterea va- 
lorilor maxime ale vitezei şi accelerației tachetului. De asemenea, la camele care fac 
parte din mecanismele de distribuție ale motoarelor cu ardere internă trebuie luată în 
considerare valoarea suprafeței deplasare-timp numită cronosecțiume : 


== di, (5.23) 


0 


CA 


unde /, este unghiul corespunzător cursei de ridicare a tachetului (deschidere a supapei), 

5.1.3.2. DETERMINAREA PROFILULUI CAMEI PE BAZA LEGII DE DE- 
PLASARE A TACHETULUI. Cînd se cunoaște legea deplasării tachetului sg = sp(q), 
aceasta poate fi reprezentată grafic și, în continuare, se poate trasa profilul camei. Pen- 
tru aceasta se utilizează cercul de bază al camei de rază ry. Raza cercului de bază se alege 
constructiv sau se determină din condiția, evitării autoblocării mecanismului. 

Pentru mecanismul cu camă de rotație și tachet axial, cu vîrf, de translație, modul 
de construcție a profilului pentru cursa de ridicare a tachetului este reprezentat în 


Qv af 


o| 12345618 


Fig. 5.14 


fig. 5.14. Unghiurile de fază se măsoară în sens invers vitezei unghiulare a camei, iar 
construcția urmăreşte ca pe fiecare rază vectoare ce porneşte din centrul camei să se 
reprezinte deplasarea corespunzătoare unghiului de rotație a camei. 
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Fig. 5.16 


La construcția profilului unei came cu tachet excentric se va tine seama de obser- 
vatiile făcute la analiza acestui tip de mecanism. Astfel unghiul de fază o se poate mă- 
sura pe cercul de bază, în timp ce deplasările tachetului se măsoară pe tangentele duse 
la cercul de rază egală cu excentricitatea (fig. 5.15). 

În cazul unui mecanism cu tachet cu rolă (fig. 5.16), profilul obținut pe baza legii 
de mișcare se numeşte profil teoretic sau echidistant şi corespunde centrului rolei. Pro- 
filul real care determină forma camei se obține ca înfășurătoare a cercurilor cu centrele 
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pe profilul teoretic și rază egală cu raza rolei. În cazul unui mecanism la care închiderea 
cuplei se realizează prin ghidarea, rolei se consideră atît înfăşurătoarea interioară, cit şi 
cea exterioară profilului teoretic. 

Pentru construcția profilului unei came cu tachet oscilant se determină mai întîi gra- 
fic sau analitic variația unghiului de oscilație al tachetului ij în funcție de unghiul de 


Fig. 5.17 


rotație al camei e. În fig. 5.17 unghiul de ridicare 9, s-a măsurat pe cercul de rază 0,03. 
împărțind acest unghi £a șase părți egale, pe arcul de cerc cu centrul în O, si raza OB 
s-au reprezentat pozițiile centrului rolei corespunzătoare celor șase poziții ale camei 
în care a fost divizat unghiul de ridicare. 


Punctele de pe profilul teoretic al camei se obțin la intersecția arcelor de cerc cu 
centrul în O, și raze 0,1, O42,... 0,6 (unde 7, 2... 6 sînt punctele de pe arcul de rază 0,B) 
cu arcele de cerc cu centrele în punctele 7, 2... 6 (de pe cercul de rază 0,0, și rază O,B). 
Profilul real al camei se obține construind înfășurătoarea cercurilor cu centrul pe pro- 
filul teoretic și rază egală cu raza rolei. 

La cama de rotație cu tachet cu disc plan de translație se construieşte, pe baza legii 
de deplasare, la fel ca în cazul tachetului cu virt, o curbă care de fapt reprezintă, locul 
geometric în planul fix al punctului de îmbinare între discul şi tija tachetului. Profilul 
camei se obține construind curba, înfăşurătoare a diferitelor poziții ale discului tachetu- 
lui (fig. 5.18). 

5.1.3.3. LEGI UZUALE ALE MECANISMELOR CU CAME. În funcție de con- 
dițiile impuse de procesul tehnologic, în practică se utilizează came ale căror profil de- 
termină anumite legi de mișcare pentru tachet: cu viteză constantă, cu accelerație cons- 
tantă, cu acceleraţie cosinusoidală, sinusoidală etc. Profilul camei este denumit după 
legea de variație a deplasării tachetului în funcție de unghiul de rotație a camei. Se în- 
tilneste astfel terminologia, de profil liniar, parabolic, cosinusoidal, sinusoidal etc. 
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Fig. 6.18 


Cama cu profil liniar (viteză constantă a tachetului) se caracterizează prin legea 
de mișcare 


Sg = Ag + B. (5.24) 
În cazul unei came de tip RPCP se pun condițiile; 

p=0, sp=0; 

P = pu Sp, 


de unde se obțin constantele A și B. Rezultă în final legile de mişcare pe porțiunea de 
ridicare: 


DU 
ML MP T (5.25) 
91 
D 
Vreg = . (5.26) 
Pi 


Pentru faza de coborîre, luînd ca origine a unghiurilor începutul acestei curse, le- 
gile de mișcare au forma: 


sg = — (93 — 9); (5.27) 


pgg Sg e (5.28) 
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În fig. 5.19 s-au construit curbele de variație ale mișcării tachetului camei ou profil 
liniar. Acceleratia tachetului este în general zero, cu excepția punctelor de la începutul 
$i sfîrșitul fiecărei curse. În aceste puncte accelerația are valori teoretic infinite. Ca ur- 


k 


N^ 


Fig. 5.19 


mare, asupra tachetului vor acționa forțe foarte mari, care vor da naștere unor șocuri 
dure“. 
» 


În cazul particular al unei came cu profil liniar de tip RC cu unghiurile de fază 
9; = 93 = 7, folosind un sistem de coordonate polare cu originea în centrul camei se 
obţin ecuațiile profilului: 


— pentru porțiunea de ridicare (în sensul acelor de ceasornic), 
A 
7r =f + —ẸỌ; (5.29) 
T 


— pentru porțiunea de coborîre (invers acelor de ceasornic), 


Á 
Ye = Yo + = (7 — 9). (5.30) 
D 


Aceste ecuații reprezintă după cum se știe spirala lui Arhimede. În fig. 5.20 s-a repre- 
zentat profilul unei astfel de came, numită, datorită formei sale, camă cardioidă. O proprie- 
tate importantă a acestei came constă în faptul că are diametrul constant. Adunind ecua- 
țiile (5.29) si (5.30), se obține 


D = tr + re = rg h. (5.31) 


Această proprietate permite închiderea cuplei cinematice prin utilizarea unui 
tachet dublu. 


Cama cu profil parabolic se caracterizează prin accelerație constantă a tachetului. 
Cursa totală a tachetului pentru una din faze (ridicare sau coborire) este formată din 
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Fig. 5.20 


două sectoare, de obicei egale: un sector de accelerare şi altul de decelerare. Astfel 


. . . 1 H H ^ 
pe sectorul de accelerare al cursei de ridicare (o; A legile de mişcare sînt: 
2 


2) 
sg —— g; (5.32) 


4h " 
vrea = — 9; (5.33) 
91 


4h 


yag — e (5.34) 
Pi 
Conform relației (5.32), curba, deplasării este formată dintr-un arc de parabolă. Pe 
sectorul de decelerare, acceleraţia, fiind negativă, arcul de parabolă va avea concavitatea 
negativă. 


Viteza tachetului este maximă la sfîrşitul sectorului de accelerare [> = 2h 
2h 
91 


În fig. 5.21 sînt reprezentate grafic legile de mișcare ale camei parabolice. Arcele de 
parabolă pentru diferitele sectoare pot fi construite prin metodele grafice cunoscute 


. (5.35) 


Ured maz = 
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Fig. 5.21 


(fig. 5.21 a, b). Curbele vitezei și accelerației reduse pot fi obținute prin metoda derivării 
grafice. În acest scop, pentru determinarea vitezei maxime se poate utiliza proprietatea 
subtangentei într-un punct la o parabolă, care este egală cu jumătate din abscisă. 
După cum se vede din diagrama de variație, accelerația, prezintă salturi finite la 
începutul, mijlocul și sfîrșitul fiecărei curse. În aceste puncte vor apărea șocuri „moi“ 
în timpul funcționării. 
Cama cu profil sinusoidal se caracterizează printr-o lege a deplasării de forma: 


sp = A sin Bg + Cq + D. (5.36) 
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Pentru cama de tip RPCP cu douá sectoare egale de accelerare si decelerare se pun 
pentru cursa de ridicare urmátoarele conditii: 


p=0, sp=0, vea —0; 
ọ= =, ap —0; 


P= Pp SB=h, 


pe baza cărora se obțin cele patru constante. Rezultă următoarele legi de mişcare: 


1 2 
sg =h E he Moa JE (5.37) 
91 2n Pi 
h 2 
Ureg = — E — cos ST d (5.38) 
$91 91 
2ch 2 
GE TA e E 9. (5.39) 
ei Qı 
Valoarea maximă a vitezei reduse are loc pentru g = "E 
2h 
Ured maz = —— (5.40) 
Pi 


Acceleratia redusă este maximă pentru e = kd $ 
4 


2rh : (5.41) 
ei 


Area maxz = 


Construcția grafică a legilor de mişcare este dată în fig. 5.22. Deoarece variația accele- 
ratiei nu prezintă salturi, cama sinusoidalá asigură o funcționare fără șocuri a mecanis- 


mului. 
Curba de variație a deplasării poate fi obținută și cu ajutorul unei cicloide, de aceea 


această lege mai este numită și cicloidală. 
Astfel, dacă pe distanța 12 B, (fig. 5.23) reprezentînd cursa / a tachetului se cons- 


: R” " T ous i 
truieşte cicloida generată de un cerc C de rază re = — şi din dreapta de ecuație 
2n 


A PE 
sg = — q se scade (dacă Yo, > Ym) sau se adună (dacă Yo, < Ym) diferența dintre 
Pı 
ordonatele lui 0. și M, rezultă curba de deplasare corespunzătoare ecuației (5.37). 
Cama cu profil cosinusoidal are legea de deplasare de forma 


sp = A cos Bg + Co + D. (5.42) 
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Fig. 5.23 


Impunînd aceleași condiţii la limită ca si în cazul camei sinusoidale, se obțin cele 
patru constante A, B, C si D astfel încît in final legile de mișcare au forma: 


h 
sp = d L — cos | d = (5.43) 
2 91 
Th o. m 
Urea = ——— sin — 9; (5.44) 
29, $91 
2} 
area = Li cos © 9. (5.45) 
91 91 


Valoarea maximă a vitezei reduse are loc pentru 9 = Ai. 
2 


Th 
Ured maz = " (5.46) 
29, 
Acceleratia este maximă pentru ọ = q,: 
Log 
Ared maz = Pi (5.47) 
29i 


Constructia graficá a legilor de migcare este datá in fig. 5.24. 


Cama cu profil logaritmic are forma unei spirale logaritmice de ecuatie, in coordonate 
polare fatá de un sistem de axe cu originea in centrul camei: 


y = Tac tg ô, (5.48) 
unde: vg este raza cercului de bază al camei; e — baza logaritmului natural; 9 — un- 


ghiul de rotație a camei; è — unghiul dintre normala la profil si raza vectoare (numit 
unghi de presiune), care la cama logaritmicá este constant. 
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€n 
—LE-—:i6s3b 


— — EN 


Prin derivári succesive, considerînd €, — const, rezultá: 


dr 

Urea = — -—rtgà; (5.49) 
de 
d?r A 

areg = — =” tg? 8. (5.50) 
dg? 


Aceste relații arată cá atit viteza, cit si acceleraţia tachetului variază liniar cu depla- 
sarea. 


Dacă în relația (5.48) se pune condiția 


P= pi F= +A, 
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Fig. 5.25 
orespunzătoare sfîrșitului cursei de ridicare, se obține 
h 
Yo Š 


ags TES gef , iion. 
relatie care permite determinarea razei cercului de bazá al camei cind se impun mári- 
mile AZ, 91 Și 8. 
Profilul camei poate fi construit grafic pe baza proprietátilor spiralei logaritmice. 
ig. 5.25 sint reprezentate curbele de variaţie ale legilor de mișcare și construcția profi- 
ii unei came de tip RPCP. n 
5.1.3.4. EXPRIMAREA LEGILOR DE MISCARE ALE MECANISMELOR CU 
CAME ÎN COORDONATE ADIMENSIONALE. Această exprimare permite prezentarea 
acestor legi sub o formă mai generală. Totodată în acest fel este posibilă compararea carac- 
teristicilor cinematice ale diverselor legi. FE "e 
Se notează cu: % — cursa totală a tachetului; gg — deplasarea utilă a camei, co- 
respunzátoare cursei totale a tachetului (unghiul de rotație p pentru k = 1 = cursa de 


$ : A 9 NOTET : : -— MOTO 
ridicare, k = 3= cursa de coborire); x = — variabilă adimensionalá independentă, * 
9k 


legea de mișcare exprimată adimensional... 


h : , f 
Trecerea de la legile de miscare exprimate adimensional la cele dimensionale este 
5.6 
J 


Se constată că d 


corespunzătoare rotației e; y = 


e exemplu pentru faza de ridicare condițiile la limită devin: 


ERR sp=0>21=0; y=0, 


9—9, Sp—hzebx-—-li y-—1 


$i variabilele adimensionale sint cuprinse intre valorile zero si unu. 
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Tabelul 5.6 


Relaţii de trecere de la parametrii adimensionali la cei dimensionali 


———————— M — € 


Legi dimensionale Legi adimensionale Relatii de transformare 


——————————————————————— 


Deplasare sg = sp(9) y = y(x) sg = yh 
d d d 
Viteză redusă vreg = zH y! m AE Urea = Alyse) — un y! 
do dx d(xgx) EI 
2 d2 
Acceleratie redusă areg = Ap g^ em » Area = 28 y" 
do? dz? oi 
Acceleratie redusă de ordin n 
ju STO] gene uu 090799. | ong SB inan) 
"^" det) da (1) "gm 


Cronosectiunea definitá prin valoarea integralei 


» ("ss dt, (5.52) 


0 
unde ir este timpul necesar unei faze (ridicare & = 1, coborire k = 3), mai poate fi scrisă, 


d 
tinind seama cá w = I » astfel: 


Pr 1 (*k 
D= Pa de = (Panao 
o 


0 o 0 
Definind cronosectiunea redusă prin 


et 
Era =h mae. (5.53) 


pe baza parametrilor adimensionali, se poate lua 


1 

g = | y dx (5:54) 
0 

cu relația de transformare 


2a zs hors. (5.55) 


Legile de mișcare polinomiale se utilizează în cazul camelor care lucrează la turatii 
ridicate, unde o mare importanță o prezintă pentru dinamica mecanismului, pe lingá 
continuitatea vitezei si acceleratiei, si cea a acceleratiilor de ordin superior: acceleratia 


d'en e ` 

» numită puls sau supraacceleratie, precum și a celorlalte 
dz 
&cceleratii de diferite ordine. 

Legile de mișcare scrise sub forma unui polinom de puteri permit impunerea unui 
număr mare de condiții de continuitate în diferitele puncte ale profilului și, prin urmare, 
asigură condițiile unei bune functionári dinamice a mecanismului. 


de ordinul doi a) = 
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f 


Sub formă generală, legea de mișcare polinomială se poate scrie utilizînd coordonate 
adimensionale: 


y=} Cy (5.56) 
D 


în care unele puteri, respectiv coeficienți, pot lipsi. M Je 
În cazul unei came de tip RPCP se impun următoarele condiții funcției si deriva- 
telor sale: 


x—0; y=0; y'—0..y00—0; yI x0; (5.57) 
ped; yep psi 0, (5.58) 


care permit determinarea unui număr de 2j + 2 coeficienţi ai funcției polinomiale. 
În cazul în care se ia un polinom cu coeficienții in ordine succesivă, impunerea con- 
ditiilor (5.57) si (5.58) necesită un polinom de gradul 2j + 1 și coeficienții Co, C, ... Cat: 
Condiţiile de forma (5.57) conduc la valorile C, = C, = C, =... = C, = 0, astfel 
incit polinomul are forma. 


2j41 
y= $5 Cy. (5.59) 
k=j+1 
De exemplu, polinomul care asigură impunerea unor condiții pînă la derivata a treia 
inclusiv (j = 3) are forma 
7 
y = $5 Cut = Cast + Cox” + Coat + Caa? (5.60) 
k=4 
Această lege se va nota prin 4—5—6—7. - A 
Coeficientii C4, Cs, Cs, C; rezultă din condiţiile de forma (5.63), obfinindu-se în 
final: 
C, = 35; C4,— —84; Ce= 70; Cas 20. 


Legea de mișcare 4—5—6—7 are deci forma: 


y = 3543 — 8435 + 7049 — 2027. (5.61) 
În cazul unei legi polinomiale (P —q—»— s...) la care nu se iau toate puterile succesive, 
y = Cyx? + Cox? + Cox! + Cex? + ..., (5.62) 


cu condiția așezării termenilor în ordine crescătoare a exponenților ege be Ba 
condițiile (5.57), (5.58) conduc la următoarele valori ale coeficienţilor: 


qvs ... 


Cp ; 
(q—2)(—2)(s—2.- 
e prs - ; 
— — $ ve ... 
(p — 4) (— a) (s—4 (5.63) 
C, PUS asa ; 
(£ =r) (4 =r) (s= 7) 
c, bar — : 


(ps) (g —s)(r—s)... 
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» Astfel, 'în- cazul polinomialei 2—4—5 de forma 


y = Cam? + Cirt + C315, 


E 
= 
CA 
a 
KE 


coeficienții au valorile: 


D e p 
é- 4.5 5.0 
(4—2)(5—2) 3? 
25 
C, = — : = —5; 
(2 — 4) (8 — 4) 
2" 8 
C, — E mm 4 


„Rezultă legea de mișcare 


10 WE Si 


a - 
2 2 


a 
x 
Di 
zu 
i 
S 
[ 
~ 
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“Legile de mișcare cu două sectoare (accelerare și decelevare) se caracterizează prin 
faptul că legea de deplasare în acest caz este formată din două arce de curbă de acelaşi 
fel, dar de concavitáti diferite, racordate în punctul de trecere de la mișcarea accelerată 
„la, cea, deceleratá. 


În cazul utilizării parametrilor adimensionali, în punctul de racordare (x = u) tre- 
buie îndeplinite următoarele condiţii (fig. 5.26): 


yilx) si y(x) reprezintă ecuațiile curbelor de deplasare pe 
tiunea de accelerare x€[0, u] și respectiv decelerare x€[0, 1] 

Legile de mișcare sînt grupate în legi ce dau nașt 
unor șocuri slabe, ca urmare a unor salturi finite ale ar 
leratiei care are loc la începutul și sfîrșitul cursei (în cazul 
camei parabolice și în punctul de joncțiune dintre sectoare) 
şi legi fără șocuri, la care graficul accelerației nu prezintă, 
salturi. 

Legile de mișcare cu șocuri slabe au fost grupate în 
tabelul 5.7 iar cele fără şocuri în tabelul 5.8. 

Aceste culegeri. de curbe pot fi utilizate pentru sinteza 
mecanismelor cu came în funcție de cerințele procesului 
tehnologic, permitind totodată o comparație privind va- 
lorile maxime ale vitezei, accelerației sau cronosectiunii 


Legile de mișcare de tip RPCP cu două sectoare (accelerare și decelerare) cu șocuri slabe 
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*) În paranteză se indică pozițiile pentru care au loc valorile maxime ale vitezei si accelerației 
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Tabelul 5,8 (continuare 
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EE 


ce mişcare uniformă ; decelerare (fi 
punctele de trecere de la un sector la altul conduce la relațiile: 


- pila) (1 — u; — ua) = 1; 


elerare ; 


La legile de : 
continuitatea 1 


sectoarelor de accelerare 
átoare celor două sectoare. 
rupate în funcţie de existența unor șocuri 
ocuri (tabelul 5.10). În aceste 
itervalului de lucru (x = 0,5) 
/, cît şi legile asimetrice la 


în care: y (u) şi ya(u) sînt ecuațiile deplas 
respectiv decelerare, iar 4, Și t reprezint 
Şi în acest caz legile de mișcare au fi 
slabe în timpul funcționării (tabelul 5.9) sa 
tabele sînt prezentate atât legile simetrice 1 
la care lungimile celor două sectoare sint 
care 4 SÉ us. 
Cele trei sectoare în care este împărțită mișcarea pot fi astfel alese încît accelerația 
maximă să nu depășească o valoare impusă. Astfei pentru cama cu legea de mișcare lini- 
ară racordată simet „ accelerația are valoarea: 


stg 
absenta acestor 


ă de jumătatea i 


y“ = ——. (5.68) 
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Legile de mișcare 
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Tabelul 5.9 


de tip RPCP cu trei sectoare: accelerare; mișcare uniformă; decelerare; cu socuri slabe 


o —ÓMM— ——— —— — M —— —————— 


Valori maxime pentru: 


Cronosecfiune 


Vitezá Acceleraţie 1 
y y" Qr dx 
| 
1 
ail — u) 
1 | 
| 0,5 
1— u 
1 
| u(l-— u) | 
2 | 
wQ(2-—w,- Mal 
BE. | (aj — näi + SU — wy) 
2 — uj = Ws i 3(2 — u, — ug 
si | 
Hall — u; — Mal | 
6 
u(3 — 2u) | 
3 
0,5 
3 — 2u 
6 
u(3 — 2u) 
6 
| U (3 — uw, — ug) 
3 u? — u3 — 4u, + 6 


x 
3 — u, — Ma 


4(3 — wu, — wy) 
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| | | 

| Graficul acceleraţiilor | | 

| | de la |pină la | 
| 


Denumirea 
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g"k Simetrica 
| 


iusoidalà 


Cosir 


Legile de migcare 


$ | Intervalul | 

E |- | 

B. Graficul accelerației | | Deplasarea 

S De la | Pini la | y 

RE | | | 


Legea 3—4 
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Tabelul 5.9 (continuare) 


A———————————————————————————————M———————————— 
Valori maxime pentru: 


2 | i Cronosecțiune 
Viteză | Acceleratie 1 t 
EA | y" | f y dx 
| 0 
2 
2u(r — 2)] 
T 
- 0,5 
m — 2u(m — 2) | 
n? i 
2u[r — 2u(r — 2] 
2 | 
| 2u,[x — (m — 2) (wu, + ug)]l 
T | iu 


Tabelui 5.10 


de tip RPCP cu trei sectoare: accelerare, miscare uniformá; decelerare; fárá socuri 


Valori maxime pentru 
| | gek EN (s p a có Y 
1 s | Cronosectiune 
Viteză Acceleratie | Puls(soc) e1 T 
y y" | y" | y dx 
| D 
| | ? 
| 12 
| 
| w(2 — (2 — Wu, — ug) 
zc | | 
— M | | 
2 —u,— wii | 
| | 
12 | 
(0,5) RECH | 
| (2 2 — u, — us) | 
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206 MECANISME 
Tabelul 5.10 (continuare) 
E | Intervalul Valori maxime pentru 
E Graficul acceleratiei Deplasarea | Cronosectiune 
SS De la |Pină la y | Viteză Acceleraţie Puls(şoc) i 
Dë I y y" y" f y dz 
| a a A R 
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Impunind o valoare maximă Vraz din relația (5.68) rezultă valorile 
toare portiunilor de i 
1 A 
— 9 
»2 ) (9.6 


Trecind la parametri dimensi 


iul de rotatie al c: espunzátor porti- 
unilor parabolice are val 
(1.2) = “i, 2091 (5.70) 
au 
$1 
mm ete dl a 
) y. E 
e Area maz 
unde: o, este unghiul de ridicare; k — cursa totală a tachetului;c,— viteza un; grues ă 


c 
camei; reg maz — accelerația redusă maximă a tachetului impusă | area maz Auen — 
2 
22 

PRCI 


Legile polinomiale simetrice (Io: = qa) cu două sectoare, utilizate 
impun următoarele condiții privind continuitatea funcției y ai a d 


tru camele 
vatelor sale: 


— la începutul cursei de ridicare; 


y= 0; y= Dt yE wii S p sg 0; (5.71) 


a de ridicare şi cea de cobc 


— în punctul de joncțiune între f 


pi ba Pe li wiss y"z0; ga y GE) 04 4 (2k:1) = 0, (5:72) 
fiind necesară, în general, anularea derivatelor de ordin in pină P; 
cuvinte 
2k + 1 = p, dacă p este impar, 
sau 
2k + 1 p — 1, pentru f par; 
— la sfîrşitul cursei de coborire, 
as Zi gea west wiss ze MEI sz D (5.73) 
F asigură aceste cond au forma 
y = ALT — x)(P+1), (5.74) 
cu legea 2—3—4 care 
asigură Enna funcţiilor y si y’, pînă la legea 5—6—7—8—9— 10, care asigură 
continuitatea pentru y, y', y", y'", yIV. 


3 


5 
ate pentru camele PRCP 


Tabelul 


Ka 

REY e^ ~ | o 
o [25] u^ = 
e Le sr | e^ 

E pen ès ] c 
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á secto 


Deplasare 


= 
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ef 


pînă la 


Interval 


de la 


Legile polinomiale simetrice (ou 


s-a trecut pc 


I 
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Legile polinomiale simetrice (o, = qa), cu trei sectoare (accelerare, miscare uniformă, 


decelerare ) utilizate pentru camele de tip PRCP necesită următoarele condiții în punctele 


de joncțiune: 


X 0 253): ri 
Y oca, 5S y, y; 
E 


Il 


a 
| 


= 15 Ma = 1; 


1 — u$) y, = ys; 


x 
yi = 93; 


gie 


Va = Y3; 


yP 0; 


yy > 0. yP = 
Wa 0. yP = 0; 


Ya = 0. yPl— 0, 


———————————————————— 


| 


(5.75) 
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unde: y,(z) este legea de mișcare polinomială pe sectorul de accelerare +E(0, wj); 
jaa este legea liniară de racordare în intervalul sët, 1 — ua); Vaz) legea de 
mișcare polinomială pe sectorul de decelerare x€c(1 — ug, 1). 

Deoarece se aleg (p + 1) condiţii în cele patru puncte de legătură ale diverselor 
porțiuni ale legii de mișcare, numărul total de condiții este 4(p + 1), iar numărul necesar 
de coeficienți ai legilor polinomiale de racordare este (2p + 1). 

Tabelul 5.12 cuprinde legea 3—4 care asigură continuitatea funcției y și primelor 
două derivate (y' si y”), legea 4—5— 6 care asigură continuitatea pînă la derivata a III-a 
și legea 5—6—7—8 care asigură continuitatea funcției y și a primelor patru derivate. 


Tabelul 5.12 


Legile polinomiale simetrice (p; = o3) cu trei sectoare 
(accelerare, mișcare uniformă, decelerare) utilizate pentru camele de tip PRCP 


Valori maxime 


Viteza Acceleraţia Șocul Cronosecfiune 
y y” | y" f vH 
0 
3Ymaz Ouais 
eM | E. ut 
ON: , 3u? — 2ug 
8 — 4u 3u Ymar SSC + 0,5(1 — uj) 
— 4u, — 3u, 
E 3ymaz F KEE 
2u, ui 
A5Ymaa 10y maz 
8u, Y3u2 
| DNR 
= E (Piz Mamă, AI EE 
16 — 8u, Sua | 14 
__ 15ymaz | 
Bug 
35y maz 84y maz 
161, V5u2 
e Yh 3 — He aan — uj) 
128 — 64u, — 35u, maz a5 
ae 35Ymaz | 42 y maa 
16u, DES 
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5.1.3.5. UNGHIUL DE PRESIUNE LA MECANISMELE CU CAME. Unghi 
format de normala la profilul camei în punctul de contact cu direcția deplasării punctului 
de contact aflat pe tachet se numește unghi de presiune şi se notează prin 8. Comple- 
mentul acestui unghi, notat prin 7, format de direcția de deplasare a punctului e pe 


tachet cu tangenta la profilul camei în punctul de contact se numește unghi de trans- 
mitere. În fig. 5.28 sint reprezentate aceste unghiuri in cazul unei came de translatie cu 
tachet de translație cu vîrf (fig. 5.28, a), pentru cama de rotaţie cu tachet de translatie cu 
vîrf (fig. 5.28, b) si cama de rotaţie cu tachet oscilant cu rolă (fig. 5.28, c). 

, Importanta unghiului de presiune pentru buna funcționare a mecanismului rezultă 
din studiul forțelor care acționează asupra tachetului. Astfel reacţiunea P dintre tachet 
$i camă (fig. 5.28, b), aplicată, tachetului, se descompune după direcția tachetului, 

Q — P cos 8, (5.76) 


$i dupá o directie perpendiculari, 


S — Psin 8. 


M alorile admisibile ale unghiului de presiune stabilite de practică cînt 8 
Prin urmare, valoarea maximă a unghiului de presiune la un mecanism 
trebuie să respecte condiția 


e, 2 
p 
Òmar * Og 
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Expresia analitică a unghiului de presiune pentru mecanismul cu camá de votaţie si 
lachei de translație se obține din condiții cinematice pe baza asemănării dintre triunghiul 


vitezelor si triunghiul O,BC (fig. 5.29): 


TT A — (5.78) 


Sp + Yo Sin Go 


unde: -Z este viteza redusă a punctului de pe tachet in pozitia consideratá; e — excen- 
e 
1 


tricitatea ; sg — deplasarea tachetului: re — raza cercului de bază; «y — unghiul xO,B, 
e e 
care se poate calcula cu relația oa = arc cos — » 
5 
0 


Semnul minus în fata excentricitátii se ia pentru cursa de ridicare, iar semnul plus 
pentru cursa de coboriîre. 

Considerînd ca sens pozitiv pentru c, sensul trigonometric pozitiv iar pentru excen- 
tricitate sensul pozitiv al axei x, relatia (5.78) este valabilá pentru cazul considerat in 
fig. 5.29, cînd cele două mărimi (e, c) sint de același semn. În cazul în care sînt de semne 
contrarii, se inversează semnele în fata excentricităţii 


Sp + Yo Sin Ga 


s pentru cursa de ridicare si minus pentru cea de coborire. 


, e T 8 
La mecanismele cu tachet axial e = 0, «y = — » rezultă 
9 
Up 
GA " 
E (5.80) 
SB + Yo 


zxpresia analitică a unghiului de presiune pentru mecanismul cu camă de rotajie si 
! se obține pe baza asemănării dintre triunghiul vitezelor reduse şi triunghiul 


Fig. 5.30 


mat de raza vectoare a camei O,B, normala la profil în punctul de contact si 
jusă prin centrul O, al camei la axa O,B a tachetului (fig. 5.30). 
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Unghiul de presiune este dat de relația 


tg ò = 5 
d sin d ' inn 


. AB ; ; 
în care: — este viteza redusă a punctului de pe tachet în poziția considerată; 
En 
d = 0,0, este distanța între articulațiile fixe ale camei și tachetului; R; = O4B — lun- 
Sne tachetului;  — unghiul de poziție a tachetului față de direcţia 0,03. 
, in formula (5.81) se ia semnul plus cind excentricitatea mecanismului, definit 
prin relația e = d — Ry, este pozitivă si minus — cînd este negativá. 


WES cazul unui mecanism cu tachet axial e = 0, d = R,, formula unghiului de presiune 


VB 

— + Rtl — cos |) 
tg8 ZE 2 
Risin d Geo 

sau 

A 1 UB d 
tg 8 = —. cg. (5.83) 

Risin} oi 2 


3.1.3.6. „DETERMINAREA RAZEI CERCULUI DE BAZĂ AL CAMEI. Determi- 
narea analitică a vazei cercului de bază al camei, la mecanismele cu camă de rotație si tachet 
de translafie cu rolă sau vîrf se face pe baza relaţiilor (5.78) si (5.79) în următoarele ipo- 
teze: mecanismul este axial: unghiul de presiune are valoarea maximă în poziția în care 
viteza în valoare absolută este maximă, ipoteză ce nu este mult depărtată de realitate; 


se cunoaște valoarea admisibilă a unghiului de presiune. În aceste condiții din relația 
(5.78) se obţine 


1 Up 
Yo > EE — Sp. 5.84 
tg Sa O. |mas i ! 


Inlocuind viteza redusă maximă și valoarea corespunzătoare a deplasării, se obțin 
expresiile razei cercului de bază pentru diferitele legi de mișcare. 


Astfel, pentru cama cu profil liniar 


Yo > e 5 (5.85 
tg da Pr 
relația (5.84) fiind aplicată la începutul cursei de ridicare (& = 1) sau la sfîrșitul cursei 


de „coborîre (k = 3), unde sg = 0, luindu-se cursa pentru care viteza are valoarea cea 
mai mare (oy cel mai mic). 


La cama cu profil parabolic si cea cu profil sinusoidal, 


n> e 4, (5.86) 
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iar la cea cu profil cosinusoidal a e 
Sa i d 
1 Th A Se = 
Yo > ——- — — (5.87) EET 
tg da Zen 2 KEE 
AS] e 
Relaţiile (5.86) si (5.87) s-au obținut prin aplicarea relaţiei ALES D 
lr, 2, 
9k h " | i E 
(5.84) pentru o = =, unde sp = * >» luîndu-se faza cea mai ER E lo, 
" E \ AN 
scurtă dintre o, $i o4 (k = 1, 3). WE js 
Metoda grafică pentru determinarea razei cercului de bază, la jo cal 
mecanismele cu camă de votaţie si tachet de translație se bazează Rig. 5.31 
pe relaţiile (5.78), (5.79). Se reprezintă într-un sistem de coor- E: a. 
donate plan curba sg = SB!U rea), luînd în ordonată diferitele de- 
à j e S v 
plasări ale tachetului iar pe abscisá viteza redusă a tachetului vreg = Z, care apare 
[2n 


față de viteza reală, rotitá cu 90°, cu recomandarea ca această rotire să fie executată 
în sensul vitezei unghiulare a camei. Este necesar ca scările utilizate să fie egale: 


ks = ho rea: 


Se duc tangente la curba sg = sp(v req) paralele cu direcțiile care formează unghiul 
Sa cu axa ordonatelor. Aceste direcții se intersectează în punctul O, și determină o împăr- 
tire a planului în patru regiuni: (fig. 5.31): 

— regiunea J, în care, plasînd centrul camei, unghiul de presiune depăşeşte valoarea 
admisibilă atit la cursa de ridicare, cit si la cea de coborire; 

— regiunea JI, caracterizată prin faptul că toate camele cu centrul în această zonă 
nu depășesc valoarea unghiului de presiune admisibil pentru nici una din faze: 

— regiunea JII, care corespunde centrelor camelor la care unghiul de presiune este 
mai mic ca valoarea admisibilă pentru cursa de ridicare si mai mare la cursa de coborire; 

— regiunea IV, caracterizează camele la care unghiul de presiune ia valori mai mari 
decît cea admisibilá la cursa de ridicare si mai mici la cea de coborire. 

Cama cu dimensiuni minime care asigură funcționarea fără depăşirea unghiului de 
presiune va avea centrul în O, și raza cercului de bază 0,0. 

Construcţia diagramei sg = SB(V rea) poate fi executată prin eliminarea grafică a 
unghiului o între diagramele sg = sp(g) $i Vrea = VrealẸ) ca in fig. 5.32, în care se 
prezintă legile de mișcare și construcția profilului unei came cu lege parabolică asi- 
metrică (o, Æ 03) a deplasării. 

Determinarea grafică a razei cercului de bază al unei came de votafie cu tachet oscilant 
se face în mod asemănător ca în cazul precedent, cu următoarele particularități (fig. 5.33): 

— deplasările vîrfului tachetului (în cazul tachetului cu vîrf) sau ale centrului rolei 
(la tachetul cu rolă) se măsoară pe arcul de cerc cu centrul în articulația fixă O, a tache- 
tului și rază Rz; 

— vitezele reduse rotite cu 90? în sensul lui o, se măsoară pe razele ce pornesc din 
O, și au originea în punctele corespunzătoare de pe curba deplasării; 

— în vîrful vitezelor rotite se duc direcţiile care formează cu razele vectoare care 
pornesc din articulația fixă a tachetului unghiul Ta = 90 — õa; la intersecția a două 
cîte două din aceste direcții se obțin centrele posibile ale camelor: 

— cama de rază minimă, care asigură respectarea valorii admisibile a unghiului de 
presiune atît pentru cursa de ridicare, cit și pentru cea de coborire va avea centrul în O, 
şi raza vy = 0,0, O, fiind punctul cel mai îndepărtat de O obținut prin construcția pre- 
zentată. 
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Determinarea razei cercului de bază al camei unui mecanism cu tachet cu disc plan | 
se face pe baza conditiei de convexitate a profilului camei. Prin urmare raza de cur | 


N : . CH š D è H 
e a profilului, care poate fi exprimată prin relația | | 
v 
is 
[3 


Di 
b 


Yo > sl 


În acest fel, raza cercului de bază poate fi determi- 
nată prin însumarea diagramelor sg = sp(g) Și areg = 
= area(p), luînd o valoare cu circa 5—10 mm mai mare 
decât cea mai mare valoare negativă a diagramei-sumá 
rezultate (fig. 5.34). 

Condiţia (5.90) mai poate fi scrisă sub forma 


do? 
— ac dE, (5.91) 


a SB = SB(area) prin eliminarea para- 
metrului o între curbele sp = sp(q) Și areg = area(Ẹ), Se 
duce o tangentă înclinată la 45? (fig. 5.35) față de ramura 
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negativă a curbei rezultante, obţinînd punctul Oj ca centru al unei came care 
îndeplinește la limită condiția (5.91). Centrul O, al camei se va lua la aproximativ 
10 mm de punctul Oj. 

5.1.3.7. PROIECTAREA MECANISMELOR CU CAME. La proiectarea mecanis- 
melor cu came trebuie luate în considerare următoarele elemente, dintre care o parte 
sînt impuse de procesul tehnologic: 

a) fazele mișcării (e, qs, Q4, pa) şi cursa tachetului A; 

b) legea de mișcare si — în majoritatea cazurilor — accelerația maximă; 


c) unghiul de presiune admisibil ŝa = — — ra; 
2 


d) mișcarea (oscilantă, rectilinie alternativă) și forma tachetului (cu rolă sau disc) ; 

e) raza R, a rolei tachetului în funcție de raza 7, a cercului de bază sau de raza de 
curbură pemin a profilului camei; 

f) presiunea maximă de contact Pmaz, care nu trebuie să depăşească valoarea admi- 
sibilă (Pmaz < Pa); 

EI jocurile pentru dilatare j care trebuie luate în considerare, in special la mecanis- 
mele de distribuție ale motoarelor cu ardere internă, la care temperatura de regim este 
în general cu 60? mai mare decît aceea la care cama este construită. 

Dintre acești parametri, s-au studiat cei menționați la lit. a—d. În continuare se 
vor face unele referiri la cei de la lit. e, f si g. 

Raza R, a volei tachetului se alege constructiv, în funcție de raza vy a cercului de 
bazá si raza de curburá a profilului teoretic (echidistant) al camei. Se recomandá: 


Rr = 0,8 Pe min (5.92) 


ȘI 


R, = (0, 4...0,5) 7o, (5.93) 


adoptîndu-se cea mai mică dintre valorile rezultate din relațiile de mai înainte. 
Raza de curbură a profilului camei se calculează cu relația (cunoscută din gec- 
metria diferențială) 


(72 + pa 
pec UE III, (5.94) 
v? + 272 — m” 
în care: y = r(q) este ecuaţia în coordonate polare a profilului camei ; 7! ṣi v” prima, res- 
pectiv a doua, derivată a lui y în raport cu o, 

Pentru diferitele legi de mișcare, cu ajutorul relației (5.94), se poate determina Pe = 
= Pele) și, in continuare, se poate afla valoarea pe min: 

Raza minimă de curbură a profilului min are o deosebită însemnătate, deoarece 
valoarea acesteia trebuie să evite atit întreruperi în legea de mişcare a tachetului, cît 
și depășirea presiunii admisibile de contact. În fig. 5.36 sînt prezentate cinci cazuri, 
dintre care la proiectare trebuie evitate cele din fig. 5.36, 5, c şi e. 

Presiunea de contact dintre rola sau discul tachetului și profilul camei se verifică cu 
relația lui Herz: 


Pmaz < Pa [daN/cm?], (5.95) 
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Fig. 5.36 Fig. 5.37 


în care: N este forța normală în punctul (sau suprafața) de contact dintre camá si rolă 
sau discul tachetului, in daN ; b — lățimea de contact între camá si tachet, in cm: u = 0,3, 
coeficientul lui Poisson, considerat același pentru ambele materiale în contact; Ee — mo- 
dulul de elasticitate al camei, in daN/cm?; E, — modulul de elasticitate al tachetului, 
în daN/cm? ; Pe — raza de curbură à camei în punctul de contact, în cm; p; — raza de 
curburá a discului tachetului (la tachetul cu disc), sau raza rolei R (la tachetul cu rolá), 
in cm. 


"s : ' S 
Semnul plus în fața termenului — se ia în cazul în care ambele profile sînt con- 
. Pt 
vexe, iar minus cînd profiiul camei este concav. 
Relatia (5.95) se poate scrie mai simplu astfel: 


Qo E 
Pmaz = 0,418 | . p < Pa, (5.96) 


unde 
1 1 1 2 1 1 


Jocurile pentru dilatare se prevád in cazul mecanismelor cu came care functioneazá 
la temperaturi ridicate față de temperatura la care a fost executată cama. Astfel, la 
motoarele cu ardere internă între tija supapei și culbutor se lasă la rece un joc j = AF, 
care va fi compensat la funcționarea de regim prin dilatarea pieselor. 

Tachetul la rece (fig. 5.37) nu va acționa asupra supapei în punctul A, de pe cercul 
sie bază ci în punctul A, după ce cama se va roti cu unghiul pg. La o camă formată 
pe porțiunea, de ridicare dintr-un arc de cerc cu centrul în Oc, 


2j 
-4——— 5.97 
A | pre i ( ) 


unde: j este jocul care se prevede pentru dilatarea piesetor la temperatura de regim; 
p — raza cercului cu centrul în 0, care determină profilul camei; ry — raza cercului de 
bază al camei la temperatura de execuție. 
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Relația (5.97) s-a obținut cu aproximatiile sin og 2: og $i neglijind pe j & ro față 
de 7. În cazul in care CS "y, se poate folosi si relația, 


A. (5.98) 


5.1.4. ANALIZA SI SINTEZA DINAMICÁ 
A MECANISMELOR CU CAME 


Determinarea fortei necesare pentru inchiderea cuplei cinematice. Arcul necesar 
pentru menținerea contactului între camă si tachet în cazul închiderii prin forță a 
cuplei cinematice va fi dimensionat la forța 


F, = (1,1 1,3) Ft maz, (5.99) 


unde Ft mag este forța totală maximă care acționează asupra tachetului si care se obține 
prin însumarea forțelor de inerție cu forța de rezistență tehnologică. 
Diagrama forțelor de inerție (luate cu semn schimbat) la cama cu tachet de trans- 
latie este identică cu cea a accelerației dacă se utilizează scara 


kp = mkg, (5.100) 


unde m este masa pieselor aflate în mişcare cu aceeași lege ca ta tul; hg — scara dia- 
gramei accelerației tachetului. 

Prin însumarea diagramei F; = F;(o) cu cea a rezistenței tehnologice (cu semn 
schimbat), considerată dată, R; = R,(o), se obține forța totală F, = F(p) care actio- 
neazá asupra tachetului. 


Prin eliminarea graficá a unghiului 9 dintre curbele sg = spg(g) si F = Filo) se 
obține diagrama P, = Fi(sg). Porțiunea de sub abscisa diagramei corespunde zonelor 
în care PF, < 0 si deci există tendința de desprindere a tachetului de camá. 

Cele prezentate mai sus sînt exemplificate în fig. 5.38 pentru cazul unei came cu 
legea de mișcare cosinusoidală. 

Analiza dinamică a mecanismelor cu came. La mecanismele cu came care lucrează, 
la turafii ridicate există o diferență între legea de mișcare a elementului condus, care 
se va nota s = s(o), si legea comandată de profilul camei, sg = sB(q). Această diferență 
apare ca urmare a elasticitátii sistemului, a jocurilor dintre elementele lanțului cinematic, 
datorită forțelor de frecare interioare și exterioare etc. 

Obiectul analizei dinamice a mecanismelor cu came îl formează determinarea legii 
de mișcare a elementului condus luînd în considerare fenomenele de mai înainte. 

În cazul unui mecanism simplu, alcătuit numai din camă si tachet, sg = sg(ọ) 
reprezintă legea de mișcare a punctului de contact dintre camă $i tachet iar s = s(ọ) — 
legea de mișcare a celeilalte extremități a tachetului. 

Modelul matematic utilizat poate fi un model oscilant Tee sau cu mai multe 
mase, cu unul sau mai multe grade de libertate. În cazul modelului monomasic din 
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fig. 5.39 s-au făcut următoarele notații: sg = Spiel este deplasarea virfului tachetulu 
Diere ef de profilul camei; s = s(o) — prop realá a extremitátii superioare 
a tachetului sau a ultimului element condus; z = sp — s — deformația sistemului elastic 
cuprins între camă și ultimul element condus; ^ — constanta elasticá a unui arc echivalent 
cu tachetul; m — masa tuturor elementelor redusă la ultimul element condus al meca- 
nismului; cg — constanta, elastică a arcului de compresie care menține contactul per- 
manent dintre camă și tachet. 

Forţele care acționează asupra elementului condus sînt: 

Pg: — forța de rezistență tehnologică, a cărei lege de variație se presupune dată; 

Ra = Ro + cas — forța arcului de compresie, unde: R, este forța 
de comprimare inițială (corespunzătoare poziției tachetului pe cercul de 
bază); cas — forța de comprimare suplimentară a arcului ca urmare a 
deplasării s; 

P; c[s — (sp — j)] — forța dezvoltată de un arc echivalent cu 
sistemul de elemente considerat deformabil, care transmite mişcarea de 
la camă la ultimul element condus {j — jocul în mecanism); 
dz 


Fri = — Eil (ca + c) m — — forţa de frecare interioară proportio- 
di 
nală cu viteza de deformare a sistemului elastic; 
—— ds Aus 
Fe E, lea + ci) me T forța de frecare exterioară. 
i d 
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În aceste relații se poate considera es E = (0,3...0,6). 
Grea — greutatea sistemului redusă la elementul condus. 
Cu notatiile de mai sus, ecuația de mișcare a elementului condus are forma 


9) k pa SÉ k D: R P 7 
s" (B Es gen B stp ag Lj Tat Par Crea 
04 0 [v o mo? 
(5.101) 
unde: o, este viteza unghiulară a camei, k = m ; ki SE E ez ds ; 
m m dọ 

T. Gs » dsg 
S^ == E ; Sp = —— > 

de? de 


Integrarea, ecuaţiei diferențiale de ordinul doi cu coeficienți constanti și neomogená 
permite determinarea legii de mișcare a elementului condus s = ziel cînd se cunosc: 
legea de mișcare determinată de profilul camei sg = Sp(g), elementele constructive ale 
mecanismului $i variatia fortelor care intervin in ecuatie. 

Sinteza dinamicá a mecanismelor cu came. Obiectul sintezei dinamice a mecanisme- 
lor cu came îl formează proiectarea camei care să determine o anumită lege de mişcare 
à ultimului element condus al mecanismului, ținînd seama de elasticitatea sistemului $i 
de forțele care îl acționează. 

Pornind de la relația (5.101), dacă se neglijează efectul forțelor de frecare ( 
= E, = 0) si se introduc în plus notatiile: 


TEL 


e : 1 
Jo =] + — (Ro + Prit Grea); 
et 


Ca+ c mot 
bh e ln Ben EE (5.102) 
€t et 
se obtine 
sB = Jo + kis + kgs”, (5.103) 


relație care rezolvă problema propusă. 


Continuitatea legilor de deplasare, viteză si accelerafie ale punctului de contact dintre 
camă și tachet este condiționată de continuitatea funcției s(ọ) și a derivatelor sale. Astfel, 
derivînd succesiv relaţia (5.103) în raport cu 9, se obține 


d 
AB ER = sp ber hg; (5.104) 
de O 

den o i 7 
T= st 2 has L MY. (5.105) 

do roi 


Pentru evitarea socurilor, la începutul si sfîrșitul cursei de ridicare, funcția s = DCH 
trebuie să îndeplinească condițiile: 


(5.106) 
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Prin urmare, legea de mișcare a elementului condus trebuie să permită impunerea 
unui număr de zece condiții la limită. 

Metoda polidină este o metodă de sinteză dinamică a mecanismelor cu came, utili- 
zînd ca, lege de mișcare a elementului condus o lege polinomială. Astfel, una din legile 
care respectă condițiile (5.106) este legea 5—6—7—8—9: 


y = 12625 — 42026 + 54057 — 31558 + 702%. (5.107) 


Tinind seama de relațiile de trecere de la parametrii cinematici adimensionali la cei 
dimensionali (v. tabelul 5.6) și efectuînd calculele necesare, relația (5.103) devine 


sB = jy + &,h(126x9 — 42046 + 54077 — 31548 + 7035) + 


+ ës Dë (2 520x3 — 12 60054 + 22 68045 + 17 64059 + 5 04057). (5.108) 
oi 


Această relație permite determinarea profilului camei care asigură pentru elementul 
condus legea de mișcare (5.107). 


5.1.5. PRINCIPII DE SINTEZĂ A CAMELOR SPAȚIALE 


Legile de mișcare utilizate pentru camele spațiale sînt, în general, aceleași ca și pen- 
tru camele plane. Tachetii pot avea mișcare de translație sau oscilantá, iar cama poate 
avea forma unui cilindru, trunchi de con, hiperboloid, elipsoid etc. 


Cama cilindrică. Sinteza camelor cilindrice poate fi redusă la cea a camelor plane, 
cu unele particularități privind determinarea razei minime a cilindrului. 


Cama cilindrică cu tachet de translație poate fi studiată ca o camă plană de translație, 
dacă se desfăşoară după raza za a canalului în care este ghidată rola tachetului (fig. 5.40). 
Din relația unghiului de presiune se poate obține raza ra a cilindrului camei 


n> (3) cotg ŝa, (5.109) 
O, /maz 
UB ' o ; 
" este viteza redusă maximă a ta- 
O1/maz 
chetului; 8g — unghiul de presiune admisibil. 
Traiectoria centrului rolei fatá de cilindrul 
desfásurat este identicá cu graficul deplasárii, prin 
alegerea unor scări convenabile [k = okọ]. Canalul 
în care este ghidată rola se realizează prin curbele 
echidistante față de traiectoria centrului rolei. 
Cama cilindrică cu tachet oscilant poate fi con- 
struită după ce, în prealabil, se determină raza "e 
a cilindrului din condiția unghiului de presiune: 


iE 


tg Ba cos  — sin dh 


unde: 


SS (5.110) 
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du E eyes, d curan xe Lp mated os wi e 
unde: R; este lungimea tachetului oscilant: | —- L— Een viteza unghiulară 
de l max O, Jma 
redusă maximă a tachetului; Ze — unghiul de presiune adm 


toare poziției pentru care 2S are valoarea maxi 
do 
In fig. 5.41 este dat un exemplu de proiectare a unei came cilindrice cu tachet osci- 
lant, pentru legea de mişcare trapezoidalá a vitezei tachetului. 
Cama tronconicá, Proiectarea camei tronconice se face prin desf 


unghiulará a tachetului corespun 


Cama tronconicá cu tachet de translație (fig. 5.42) poate fi construită după ce, i: 


pentru poziția cea mai apropiată de vîrful conului. Această rază poate fi obținută pe baza 
ghiului de presiune 85, utilizînd diagrame sg = sB(yyeq) la fel ca în cazul camei plane 
de rotație. Raza sectorului de cerc după care se desfășoară rin se calculează cu relația 


evidentă 


(5.111) 


în care x este jumătatea unghiului de la vîrful conului. 
Utilizînd în continuare curba deplasării sg = sg(p), se poate 
teoretic (determinat de centrul rolei) și curbele echidistante corespu 


D 


5.2. MECANISME CU OPRIRI (CU MIȘCARE 
INTERMITENTĂ) 


Mecanismele cu mișcare intermitentă ocupă un loc important în construcția masi- 
nilor automate, masinilor de calcul, aparatelor si in multe alte domenii. Acestea se carac- 
terizeazá prin transmiterea miscárii de rotatie cu raport de transmitere variabil Și cu 
opriri sau schimbári de sens pentru elementul condus, pentru o anumitá fazá a perioadei 
e functionare. Mecanismele intermitente cu elemente rigide pot fi grupate dupá cum 
mează : mecanisme cu clichet; mecanisme cu cruce de Mal ta; mecanisme cu roti stelate 


5.2.1. MECANISMELE CU CLICHET 


Aceste mecanisme contin ca elemente principale, un element dintat în intregime 
și elementul numit clichet, care are rolul de a bloca elementul dintat sau de a-i comanda 
o mișcare intermitentá. 


Clasificarea mecanismelor cu clichet, după rolul functional al clichetului, se clasifică 
mecanisme cu clichet pentru blocare (fig. 5.43, a $i b); mecanisme cu clichet pentru 
comanda unei mișcări intermitente (fig. 5.43, c și d), la care clichetul este articulat la un 
balansier astfel încît într-un sens al oscilatiei antrenează elementul dinfat, in tir 1p ce 
pentru sensul opus, acesta rămîne în repaus. 


s 


Clichetul poate avea mişcare de rotație oscilatorie (fig. 5.43, b, c şi d) sau de trans- 
latie (fig. 5.43, a), în timp ce elementul dintat poate avea mișcare intermitentă de rotație 
(fig. 5.43, a, b şi c) în care caz se va numi roată de clichet, sau de translație (fig. 5.43, 2). 
în care caz se va numi cremalieră de clichet. 


4542 


Fig 


Cap 1213 115- 
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În cazul clichetului cu rolul de blocare a mişcării, această blocare poate avea loc 
pentru un singur sens (fig. 5.43, a) sau pentru ambele sensuri (fig. 5.43, b). 

Mecanismele cu clichet din fig. 5.43, a, b, c şi d se numesc mecanisme cu acțiune 
unilaterală. În fig. 5.43, e este reprezentat un mecanism cu acțiune bilaterală. Clichetul 
în acest caz are forma unei ancore, are o mișcare oscilatorie și transmite roții de clichet 
o mişcare oscilatorie. Aceste mecanisme, numite si dispozitive cu ancoră, sînt utilizate 
la ceasuri şi contoare electrice. 

Dimensionarea elementelor mecanismelor cu clichet se face astfel încît clichetul să 
asigure blocarea roții pentru un sens de rotație, sau pentru amîndouă, si deblocarea miş- 
cării pentru celălalt sens, în primul caz. Profilele dinților roții de clichet sînt linii drepte. 

Considerînd mecanismul cu clichet din fig. 5.44, blocarea mişcării de rotație a roții 
pentru sensul invers trigonometric impune condiția 


y > arc tgu, (5.112) 
în care: y este înclinarea profilului dintelui față de direcția r 
radială; u — coeficientul de frecare dintre clichet si roată. E á 


Se recomandă y = 17°. Pentru asigurarea acțiunii cli- 
chetului aceasta este prevăzut cu arc. 
Profilul activ al dinților este tangent la cercul de 
diametru 
Do = D, sin y, 


unde D, este diametrul exterior al roții de clichet. 

Pentru ca rotirea roții de clichet să fie posibilă pentru 
sensul trigonometric pozitiv este necesar ca al doilea profil 
al dintelui să aibă înclinația 


Y Y. (5.113) 
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Relaţiile (5.112) si (5.113) sînt valabile si în cazul clichetilor în mișcare de translație 
(fig. 5.43, a). 
În cazul clichetilor montați pe balansiere (fig. 5.43, c si d) unghiul de oscilație al 


balansierelor trebuie să fie un multiplu întreg al pasului danturii. 


5.2.2. MECANISME CU CRUCE DE MALTA 


Mecanismele cu cruce de Malta sînt formate dintr-un element conducător, repre- 
zentat dintr-o manivelă, formată din una sau mai multe pirghii prevăzute la extremități 
cu role, care pătrund în crestăturile elementului condus, numit cruce de Malta. Astfel 
are un singur brat, 2 — crucea 
ase crestături iar 3 — elementul fix. La 
manivelei 7 cu perioada 7, crucea de 
Malta va executa o mișcare de rotație de durata fm = — » urmată de un repaus de 


6 


, 


de Malta, care in acest caz este prevázutá cu 
acest mecanism, pentru o rotație completă £ 


5 
6 

Clasificarea mecanismelor cu cruce de Malta se poate tace după următoarele criterii: 

După sensul de rotație al elementului condus în raport cu cel al elementului conducă- 
tor, aceste mecanisme clasifică în: mecanisme cu cruce de Malta exterioare, la care 
elementul condus semișcă în sens invers față de cel conducător (fig. 5.45, a); mecanisme 
cu cruce de Malta interioare, la care elementul conducător și cel condus au același sens 
de rotație (fig. 5.45, b). 

După numărul de braţe (pîrghii) ale manivelei motoare, mecanismele cu cruce de 
Malta pot fi: cu un singur brat, astfel încît crucea de Malta are o singură fazá de miș- 
care la o rotație a manivelei (fig. 5.45, a, b); cu mai multe brațe, astfel încît la o rotație 
a manivelei, elementul condus are o succesiune de faze de mișcare alternate cu repaus 
(fig: 5/45, 5). 

Dupá durata fazelor de miscare ale elementului condus se deosebesc, in cazul meca- 
nismelor cu mai multe brațe: — mecanisme regulate, la care fazele de mișcare ale crucii 
de Malta sînt egale între ele, crestáturile 
fiind dispuse la un pas unghiular constant 
(fig. 5.45, c); mecanisme neregulate, la care 
fazele de mișcare ale elementului condus 
sînt inegale, fiind necesară o dispunere asi- 
metrică a crestăturilor crucii si utilizarea 
unor brațe neegale pentru elementul condu- 
cător (fig. 5.45, d). 

Un mecanism complex cu cruce de Malta 
este reprezentat în fig. 5.46, la care ele- 
mentul condus 4 (crucea) este acționat de 
un bolt, montat pe biela 2 a mecanismului 
manivelă 7 — piston 3. 


durată £, = d: 


Analiza cinemalică a mecanismelor cu 
cruce de Malta se poate realiza cu ușurință, 
observînd că prin echivalarea cuplei supe- 
rioare dintre elementul conducător și cel 
condus se obține ca mecanism înlocuitor 
mecanismul cu culisă. 
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zt 
| 


Iv 


[i 


Ecuațiile de mişcare ale crucii de Malta sînt date de relaţiile: 


A sin 
d arc tg — e, (5.114) 
1 — A cos ọ 


" A(cos o — 2) 
9g — (0; 5.115) 
1 — 24 cos ọ + 2? : ( 9 


HE (1 — 22) sin e 
£9 = — Aoi - D (5.116) 
(1 — 24 cos ọ + 22)? 


în care: g este unghiul de rotație al manivelei; A = — — raportul dintre lungimea 
E E 
manivelei R si distanța dintre articulațiile fixe ale mecanismului A (fig. 5.45 a si b); Y — 
. E. x : m " "m H H " pad rs U S 
unghiul de rotație al crucii de Malta; «, — viteza unghiulară a elementului condus; 
£9 — accelerația unghiulară a crucii de Malta. e 
In fig. 5.47 sînt reprezentate curbele de variaţie ale vitezei unghiulare si accelerației 
unghiulare ale crucii de Malta în funcție de timp. Porțiunea AB a diagramei corespunde 
fazei de mișcare a unui mecanism cu cruce de Malta exterioară, iar porțiunea BC — unui 
mecanism cu cruce de Malta interioară cu aceeași distanță între axe ca primul. Se observă 
ca mecanismul cu cruce de Malta exterioară imprimă elementului condus o mișcare cu 
acceleratii mai mari decît mecanismul cu cruce de Malta interioară. 
Sinteza mecanismelor cu cruce de Malta are ca obiect determinarea formei si dimen- 
siunilor mecanismului cînd se dau distanța între articulațiile fixe A şi raportul Im 
D H T 
unde tm este durata fazei de mișcare a elementului condus iar T — perioada miscárii de 
rotație a manivelei, aflată într-o mişcare uniformă. i 
Lá inceputul fazei de miscare (fig. 5.45,a si b) axa manivelei trebuie să fie perpendi- 
culará pe axa crestáturii elementului condus. Pentru crucea de Malta exterioará rezultá 


relatia 
29, + 24e = m, (5.117) 


in care: 200 este Soe de rotație al manivelei corespunzătoare fazei de mişcare a ele- 
mentului condus; 2j, — unghiul total de rotație al crucii de Malta efectuat în timpul 
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fazei de mișcare, egal cu pasul unghiular corespunzător pentru două crestături succesive. 
Se poate scrie 


2j, = —, (5.118) 


unde: ze este numărul de crestături ale crucii. 
Se pot demonstra relaţiile: 


i = d 
PR = : (5.119) 
Sé 255 

z 2 
E one (5.120) 
T 226 


unde /, este timpul fazei de repaus al crucii, celelalte notații fiind precizate mai sus. 


t A ; : 
Dacă se dă raportul ~% , din relația (5.119) rezultă numărul de crestături necesar 
T 


1 
Ze = "^ 7 . 
— = (5.121) 
2 T 
Se recomandá 
Qus se 12, (5.122) 


Lungimea bratului de antrenare al elementului conducátor este 
R = A cos gg. (5.123) 


La mecanismele cu cruce de Malta regulate, notind prin z numărul brațelor de antre- 
nare ale manivelei, rezultă 


1 < Zb < 2 maz» (5.124) 


unde 


, (5.125) 


se ia din tabelul 5.13. 
Tabelul 5.13 


Numárul maxim posibil al bratelor de antrenare ale 
elementului conducátor, in functie de numárul de 
crestáturi ale crucii de Malta 


Ze 3 4 5 6 7 pînă la co 


Zo maz 6 4 3 3 2 
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În fig. 5.48 sînt prezentate mecanismele posibile pentru ze = 4 şi zy = 1... 4. Pentru 
cazul Ze = oo $i zp = 1 sau zp = 2 crucea de Malta se transformă într-un element de miş- 
care de translație neuniformă, ai intermitentă (fig. 5.49, a si b). 

La mecanismele cu cruce de Malta neregulate, unghiurile fazelor de mișcare ale ele- 
mentului condus Vo, Æ jos ... Æ Von nu sînt egale între ele, la fel ca și unghiurile de rotație 
corespunzătoare ale manivelei po Æ Q02 Æ ... Pon: 

Rezultă lungimi diferite pentru braţele de antrenare: 


Ri = A cos poi. (5.126) 


taportul k = — trebuie să fie un număr întreg și arată de cîte ori se repetă fiecare 
din fazele de ie la o rotație a elementului conducător. Tinind seama de rela- 
tia (5.125), care rămîne valabilă si pentru acest caz, valorile rezultate sînt centralizate 
în tabelul 5.14. 

În fig. 5.50, a este reprezentat un mecanism cu cruce de Malta neregulat pentru 
k = 1, ze = 2 = 3, iar în fig. 5.50, b un mecanism cu k= 2, 2; — 6, zg — 3. 


N 
Qə 
N 
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Tabelul 5.14 


Elementele caracteristice ale mecanismelor 
cu cruce de Malta neregulate 


" | 4 | 
k | *p Ze 
—á — - 
| 3 | 3 
i sse iil wai , 
4 4 
2 | 1 
5 —— ————— 
3 | 6 
3 2 6 
| ? | E? 
k 2 | 2k 
G5 


y y 
| at ap el 
[rn | Pa | | 
[|| SS Me ER e 
E Joe 2,12% TE d | 24 | 29. | P 
tt 2er] e | dej 703 0d es bao era OÈ sda ? | 
Ks 15 Z, e zd 
[e b 
Fig. 5.50 


5.2.3. MECANISMELE CU ROȚI STELATE 


Aceste mecanisme sînt formate: dintr-un element conducător de forma unui disc 
pe care sînt dispuse pe un cerc la pași egali, niște role cilindrice alternate cu suprafețe 
cilindrice avînd ca axă, axa de rotaţie a elementului; un element condus, roata stelată, 
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Fig. 5.51 Fig. 5.52 


danturat pe unele porțiuni în care angreneazá cu bolturile de pe elementul conducător 
$i prevăzut cu suprafețe cilindrice, care vin în contact cu cele de pe elementul conducător, 
în alte porțiuni. 

În acest mod se transmite de la elementul conducător la cel condus o mișcare inter- 
mitentă, numărul de pauze ale roții stelate fiind egal cu numărul portiunilor cilindrice. 
Astfel în fig. 5.51, a este reprezentat un mecanism la care elementul condus are o singură 
fază de oprire la o rotație a elementului conducător, în timp ce la mecanismul din 
fig. 5.51, b se obțin două faze de oprire ale roții conduse. 

O variantă constructivă a mecanismelor cu roți stelate este cea din fig. 5.52, la care 
roata stelată a fost înlocuită printr-un brat profilat M care devine element conducător 
şi acționează consecutiv asupra bolturilor de pe roata condusă 2. La o rotație a elemen- 
tului 7, elementul 2 se rotește cu unghiul 


ste numărul bolțurilor. 


Profilul brațului M ca şi profilele dinților roților stelate este în general cicloidal. 
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6. MECANISME CU CUPLE INFERIOARE 


6.1. MECANISME PLANE ARTICULATE (Mpa) 


Mpa sînt formate din bare, articulate între ele prin cuple de rotație (R) sau trans- 
latie (T). Acestea provin din lanțurile cinematice plane articulate (LCpa) prin fixarea 
unuia din elemente și prin diferitele combinații de cuple R și T din structura lor. Prin 
precizarea elementului sau elementelor conducătoare (motoare) rezultă mecanismele- 
motor plane articulate (Mpa) ale căror scheme structurale pentru e = 4, 5, 6, 7 (e = 
= numărul total de elemente) sînt date în tabelul 3.3. 


6.1.1. MECANISME PLANE ARTICULATE 
CU PATRU ELEMENTE 


Mpa cu e = 4 provin din singurul LCpa cu e = 4 căruia i se variază atît lungimile 
relative ale elementelor, cît și poziția și felul cuplelor cinematice R şi T, după care 
se precizează elementul fix (sau considerat fix) numit bază. În fig. 6.1—6.5 sînt date, 
după Volmer [Cap 3.20], 27 de Mmpa în care se are în vedere caracterul mişcării aces- 
tora, tinind seama de teorema lui Grashof (v. $ 3.4.1 si fig. 3.31). Pentru o unifor- 
mizare a notatiilor, s-a convenit sá se noteze in aceste figuri cele patru elemente (a, b, c, d) 
prin Imin, lmaz, V ṣi l” in funcție de valorile a, b, c si d ce le pot lua în structura Mmpa 
rezultat (conform teoremei lui Grashof). În prima coloană a fig. 6.1—6.5 este indicată 
această corespondență. 

Deoarece pentru proiectanți însăși fig. 6.1—6.5 pot servi la alegerea variantei nece- 
sare se vor reda în cele ce urmează numai cîteva indicaţii suplimentare privind carac- 
teristicile Mmpa cu e = 4. 

Mecanismul-motor manivelă balansier (M — B) (fig. 6.1, a) provine din LCpa cu 
a=lmin(manivelă). Relaţiile cu ajutorul cărora se pot determina d = d(9) ; oz = es(o, €) 
$i £4 = £3 (Ẹ, €, €,) ale balansierului sînt (3.36) —(3.38). Pentru] proiectare se recomandă, 
relațiile care rezultă din acestea prin următoarele înlocuiri: o, = 9; Gs = m 4 ys dy = as 
la =b; h= c; l4 d. 

Relațiile obținute permit punerea în evidență a cursei balansierului de in funcție 
de o, (unghiul de rotație a manivelei 494 corespunzător lui d). Notînd cu a, respectiv D, 


a ge transmitere 


Mantvelu - balamsren 


(M-B) (9,9 0) 


(8:0) i 
7 780 360° 


Dubla -manivela (H 


Kë 


| 
[se bolonsier (2-8) d 
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e fac pozițiile initiale ale manivelei, respectiv, balansierul cu 498y, 


unghiurile pe care 1 
rele relaţii: 


rezultă următoa 


cos(B + Ys) E (6.1) 

pid db rab — ar (6.2) 

(6.3) 

Gra C uii 

UP wn EE E (6.5) 
2d(b — a) 


Cu ajutorul acestor relații se pot determina direct valorile lui a D, Qo. Ps Și d 
corespunzătoare celor două poziții extreme ale mecanismului-motor M — B. 

Mmpa M — B simetric (central — fig. 6.1, b) se caracterizează prin faptul cá pentru 
cele două poziții extreme ọọ = 0. Pentru acest caz din relaţiile (6.4 si 6.5) rezultă: 


a? -- d? = p? Le: (6.6) 

e à NT. N 6 Usg i b—a Usc 43 

Qs = Pse = T; sce = 2arcsin —; sin x = — cos ; sin B = ———— cos ` (6.7) 
c d 2 d 2 


Mmpa D—M (dublă manivelă) si D—B (dublu balansier) din fig. 6.1, c si d se 
încadrează în categoria Mmpa „complex“ conform teoremei Grashof în timp ce 
Mmpa DB simetric (fig. 6.1, e) este de tip „simplu“, deoarece Imin + Imar > V + I” sau 


lmin + Imaz > — (p = perimetrul LCpa). 


Mmpa provenite din LCpa paralelograme și antiparalelograme sînt date în fig. 6.2, a 
b şi c ale căror funcții de transmitere d = ọ(ọ) sînt date grafic în ultima coloană Ko Cc 
Si Kp sînt curbele bielá ale punctelor C, respectiv D. 

Mmpa provenite din LCpa — Gallowey sînt prezentate în fig. 6.2, d si e. Primul este 
de tip M — B simetric avînd unul din elementele cu Imay ca bază. Dacă se notează 


7 
imi a | P 
mn = — 5 (6.8) 
lmaz € u 
atunci functia de transmitere este 
u sin d — sin(o + d) = sin g, (6.9) 
de unde rezultá 
! Xo 
d A sin h 
tg — -— E I , (6.10) 
2 1 — à cosg 
Oscilatia maximă d a balansierului c este 
Je = 4arc sin A (6.11) 
iar 
sin(2g + d) Ue 
wz = — ON (6.12) 


sin o 


P 


mig * Îmax UH 


Tni base 


rax Jä 


Sen 


Denumirea Mmpa şi schema 


ën 3000 


Zeie 7 dee ALT 
i Zei, e "A Wo D 
aas? sf 


max 


| M-8 simetrie 


Gallowe. 
(Gallowey) " 
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sau, numai în funcție de g, 
cos p — À 
Qc D E . (6.127) 
14-2? — 2A cos 
Al doilea este tip D—M simetric avînd ca bază unul din elementele de lun- 
gime Imin. Funcţia de transmitere 


cos dh = x (1 + cos ) — IS (1 + cos g)? — : [A2 — 1-4 Q2 + 1)cos g]. (6.13) 
iar 


o = oA —————— (6.14) 
* sind —ọ) 
Mmpa provenite din LCpa 3R —1T sînt prezentate în fig. 6.3 in cele două variante: 
LCpa excentric si central. 
În fig. 6.3, a sint date Mmpa M — P (manivelá-piston sau piston-manivelă) si M—C 
(manivelă culisă). Expresiile analitice ale funcției de transmitere sub formă parametrică 


3 E T n r H á .-— , 
sint date la $ 3.3.2. (relațiile 3.41 ... 3.53), în care A = — = ~ < 1. S-au indicat numai 


l l 
relațiile pentru e = 0 (M— P central). *) ? 
În fig. 6.3, b sînt reprezentate Mmpa de tip M—CR (manivelă-cilindru sau culisă 
rotativă). Expresiile analitice ale funcției de transmitere pentru e = 0 ale punctului 43 
sînt date de relațiile (3.54) — (3.56), în care 


AgA Y 


Dacă însă y > 1, atunci Mmpa este de tip M—CO (manivelă-culisă oscilantă), ale 
cărei relații pentru functia de transmitere sînt aceleași, cu precizarea, condiției: 


Ps(maz) = arc si : 2 (6.15) 
À 

Mmpa cu cilindru oscilant (folosite in foarte multe procese tehnologice) sînt repre- 
zentate schematic în fig. 6.3, c. Funcţia de transmitere se poate exprima, fie luînd ca 
origine una din pozițiile extreme ale axei cilindrului, fie axa 44D, (pentru cazul sime- 
tric). Se obțin aceleași expresii ale funcției de transmitere ca și în cazul Mmpa de tip 
seping din fig. 6.3, b cu A > 1. 

Cilindrul de translatie-balansier sau culisă oscilantá-balansier este Mmpa cu apli- 
catii in domeniul masinilor de ridicat. Ín fig. 6.3 se Sl Oron Sse ŞI See ` Use Si Uso repre- 
zintă cursele elementelor conducător și condus la mecanismul excentric, respectiv central. 

Mmpa provenite tot din LCpa 3R+ 7T sînt date în fig. 6.4. 

Mmpa M—P (isoscel) din fig. 6.4, a este universal cunoscut. Punctul C descrie, 
în timpul ciclului cinematic, o dreaptă riguroasă Kọ. Este materializarea cunoscutei 
probleme „Cardan“ cu fructuoase aplicații în practică. 

Mmpa cu culisă rotativă isoscel permite realizarea unei funcții de transmitere liniară. 


1 d 
P = 0; = o4 = T Or 


Se vede cá pentru y = 


*) Pentru e s: 0, v. V. Manafu, „Structura și cinematica mecanismelor“, Editura tehnică, 1959 p. 443— 
447 [10 Cap. 3] 
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Mapa piston-balansier (P— B) din fig. 6.4, c si balansier-culisá oscilantă (B— CO) 
din fig. 6.4, d provin din LCpa dat în prima coloană pentru cazul cînd excentricitatea 


e > Imaz — lmin- (6.16) 
Oscilatia maximă o; a manivelei (a = lin) este determinată de relația 
e—b 


= 2 arc cos ———— y 6.17 
Ps ) 
a 


iar cursa 


Ss = 2V min + lmaz}? — e. (6.18) 
Mmpa provenite din LCpa (2R-+2T) sint date în fig. 6.5. 


În fig. 6.5, a este reprezentat Mmpa manivelă-culisă de translație (M— CT), numit 


uneori și mecanism de sinus. Funcţia de transmitere este dată atît gratic, cît și analitic 
în ultima, coloană, și anume: 


s = r(1 — cos 9); (6.19) 
va = ro; sin 9; (6.20) 
aq = Däi cos p; (6.21) 


reprezentind aceeași lege ca și a Mmpa M — P isoscel (v. fig. 6.4, a). 


Mmpa dublu piston (D— P) din fig. 6.5, b nu este decît o variantă a „problemei 
Cardan“. În cazul de față elementul 7 articulat in A la pistonul 4 și în B la pistonul 2 


a " a 
are punctul M, (^ = M,B = —|care descrie un cerc de rază v = — . Legea de 
2 2 
variație a mișcării lui 4(B) va fi evident un cerc de diametru R = 2a: 
Sa = Sa(52). 


Mmpa dublă culisă rotativă (D—C) din fig. 6.5, c are o funcție de transmitere evident 
liniară și redată de asemenea în ultima coloană a fig. 6.5, c. 
Mmpa piston-culisă oscilanta (P— CO) dublu și, respectiv, simplu excentric sînt date 


în fig. 6.5, d și, respectiv 6.5, e. Funcţiile de transmitere sînt date grafic în ultima coloană, 
corespunzător unei rotații pg = 90? a culisei conducătoare 2. 


6.1.2. MECANISME PLANE ARTICULATE CU af ELEMENTE 
ȘI MAI MULT DE ŞASE ELEMENTE [8, , 20, 22 


Mmpa cu şase elemente rezultă din cele două LCpa Watt si Stephenson (v. fig. 3.13) 
prin fixarea unuia din elemente. Prin precizarea elementului motor, rezultă toate Mmpa 
cu şase elemente existente în tehnică (v. tabelul 3.3). Toate aceste Mmpa au un singur 
grad de mobilitate (M, = 1). 

De asemenea, numeroasa gamă de Mmpa cu două grade de mobilitate (M = 2) 
total, partial sau fractionat rezultă conform tabelului 3.3. 


Studiul cinematic si cinetostatic al acestor Mmpa se face folosind in mod nemijlo- 
cit principiile date în Cap. 3. 
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6.1.3. MECANISME PLANE ARTICULATE 
CU GHIDARE A UNOR PUNCTE 
PE TRAIECTORII IMPUSE [15, 19] 


6.1.3.1. CURBA-BIELÁ. Această curbă se definește 
ca traiectoria descrisă de un punct M(x, y) din planul 


e bielei unui Mmpa cu patru elemente Du din (fig. 6.6). 
3 jd ` Ecuația curbei-bielă se determină folosind metoda 
0y í X inchiderii conturului unui ciclu pe douá cái diferite si 
: i eliminînd parametrii care determină poziția Mmpa. 
Fig. 6.6 [Cap. 16.6]: 
U? + y* = W2, (6.21) 
unde: 


U = e(x? + y? +f? — a?) [(x — d) sina — y cosa] + /y [(x — d)? + y? -+ e — c]; 


V = e(x? + y? + f? — a?) [(x — d) cosa + ysina] — fx[(x — d)? + y? + e? — £e 


W = 2ef(x? + y? — xd — yd cotg a) sin a. (6.22) 
Ecuația este o sextică-tricirculară si depinde, în sistemul de coordonate cel mai gene- 
ral (XOY), de q = 9 parametri independenți (X, Y, os, a, b, c, d, e, f). 
Relațiile lui Roberts care determină gradul n al curbei bielă si multiplicitate c a punc- 
telor ciclice sint: 


n = R(n na — c,0); (6.23) 
C = NiC F Hal, — CiCa, (6.24) 


unde: m,» 
suport. Asti 


$1 Cu, Ca sînt gradul, respectiv, multiplicitatea punctelor ciclice ale curbelor 
el pentru cazul din fig. 6.6, curbele suport ale figurii indeformabile 4M B 


(materializarea planului bielei) sînt cercurile Ca(n, = 2; c, = 1) si C pia = 2; $5 = 1) 
de raze 444, respectiv, B4B. Aplicind relaţiile (6.21) si (6.22), rezultă n = 6; c = 3. 


În cazul Mmpa M — P, curba-bielá este o cuarticá-bicirculará (n = 4; c = 2, curba 
Tp din fig. 6.7, c). 
Numărul maxim de puncte exacte p care se pot impune unei curbe-bielá a unui Mmpa 
cu Mg = 1 este dat de relația 
D= 3n —4, (9.23) 


în care n este numărul elementelor mobile ale Mmpa. [19]. Se vede că pentru cazul n = 3 
rezultă p = 5, ceea ce evident concordă cu gradul n al curbei-bielă. Pe baza acestor 
date, proiectantul va putea < impună numărul maxim de puncte impuse prin care 
să treacă un punct al planului bielei. 


Tripla generare a curbei-bielă (teorema  Roberts-Cebisev): o curbă bielă Ip 
(fig. 6.7, a) poate fi generată de trei Mmpa cu n = 3 al cărei punct D este comun celor 
trei plane de bielă (ADB, DEF, GDH). Cele trei Mmpa (4A94BBy; AgEFL şi BgGHL) 
se obțin prin amplificarea cu trei diade a Mmpa initial (454 B Bg) astfel ca figurile 
A$44DE ; ByBDG si DFLH să fie paralelograme, iar A BAD ~ A DEF ~ AGDH. Punc- 
tul L fiind fix, proiectantul își poate alege oricare din cele trei Mpa pentru realizarea 
curbei Un, 

Pantografele Silvester, care realizează curbe omotetice, sînt conținute în fig. 6.7, a 
(trei). Primul este format din paralelogramul Aal DE pe barele cărora s-au materializat 
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Fig. 6.7 Fig. 6.8 


A BAD ~ ADEP. Traiectoria punctului B este cercul cu centru in By şi de rază BoB, 
omotetic, cu cercul cu centrul in L şi rază LF. Celelalte două pantografe sînt realizate 
prin paralelogramele ByBDG și LFDH. l z 
Cînd punctul D se află pe AB, cele trei Mmpa se transformă conform hg. 6.7, A 
La Mmpa M — P (tig. 6.7, c) există numai două Mmpa care trasează aceeași curbă 
bielă Tp. kb aA 
Folosind propietátile prezentate, proiectantul își poate alege cea mai ayantajonsa 
variantă din celelalte două Mmpa, dacă cel inițial rezultat din proiectarea indicată la 
§ 3.4 nu corespunde gabaritului instalaţiei. , 
6.1.3.2. PROIECTAREA UNUI Mpa CU PATRU ELEMENTE CARE SĂ CONDUCĂ 
UN PUNCT AL BIELEI PRIN 4—6 PUNCTE PE O CURBĂ-BIELĂ IMPUSĂ [5. cap 3s 
Patru puncte impuse (C,, Ca, Ca, Ca) pe curba dată (C) (fig. (6.8). Pe Semba Eta 
aleg două puncte arbitrare C,, Ca. Se duce mediatoarea e: pe care se alege polul P,,z Bo 


(articulația fixă a elementului condus BBọ). Se aleg: x = Bad, = B44 și y = 


= CA, = Cal Cercul de rază x cu centrul in Bo intersectează cercurile de rază y cu 
centrele în C, și, respectiv, C, în A şi respectiv, Ag. Articulația fixă Ay se "EC s pe me- 

: a i >e cerc e > rază AA, — Au ngimea 
diatoarea a segmentului 4,4,. Pe cercul (Ca) de rază 464, Aâ, (lungimea 


A14 Gates : : a 
manivelei) se determină pozițiile lui A, $i A, astfel: 


(Cao) N (Cr=y) cu centrul în C, A4, iar (Cao) M (Ca=y) și centrul C5 =) As. 


B, (articulatia bielei cu balansierul) se determiná cu ajutorul ,metodei rigidizárii 

i fig. 3.56 si : figura C sideratá formabilá) se supra- 

(v. 8 3.4.4 si fig. 3.56 si 3.57) astfel: figura C945B, (consideratá niedeformabils) A p F 
pune, cu C,4, peste CA, si — Bj; în continuare CsAsBy se deer cu ^ 219 
peste C,4,, şi =) B$,. Centrul cercului care trece prin punctele BB? Bj, este articula- 
tia Bj. 
me za EEN 

Proiectantului îi stau la dispoziție œ? soluţii, deoarece are posibilitatea de a-și 


alege pe 4, pe wtf şi pe B, pe Mesa: 
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Cinci puncte (C, ... Cal impuse pe o curbă 
(C) dată (fig. 6.9). În acest caz din m N 
N Moss D Bo. Prin By se duce (arbitrar) dreapta 
Al Damm, — locul geometric al lui 49. Pornind 
de la A se duc dreptele A” si A" care fac cu 
aceasta, măsurate în sens invers (conform teo- 
remei izovizibilitátii cap. 3.4), unghiurile: 


de. l 1 : 
X ABQA" = z Pu 5 X g CBC 


Cercul de rază y (ales arbitrar) cu centrul in C, N A” A, iar cercul de rază y 
cu centrul în C; N A' 2 A,. s 

Din m, N Almas) =) 4o. Evident că 4, si 4, sînt simetrice față de A( 
cu 4, respectiv A,, pe baza teoremii izovizibilitátii. 

S "Misco up A : : UNS ; 

Prin metoda rigidizării se determină Bf, si Bi şi apoi B,. Si în acest caz există 


mu) 
414/ 
Y . H H m 0 
un număr infinit de soluţii, deoarece Bo, A $i y s-au ales arbitrar. 

In fig. 6.9, curba C' este curba-bielă realizată de mecanismul proiectat. 

Șase puncte (C s. Co) impuse pe o curbá (C) datá (fig. 6.10). Impunerea conditiei 
pentru cinci puncte permite alegerea și a unui al șaselea punct care se află in mod cert 
pe curba (C) impusă. Din Moas C1 Mog D Bo 

ei 7 E": e SA 
Punctul Cg rezultá?din: cercul de raza BC, N (C). 


Fig. 6.10 
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Prin B, se duc (arbitrar) dreptele A (locul geometric al lui 4j), Ar Ze at A, 
1 1 1 ; 
respectind A A BS A' = — 944; X AB, A" = * gan şi X A Bo A” = 3 ga. Cercurile de 
2 


raze y’ şi cu centrele în C,, C, si C4 (] A", A", A' — As, A5, A5. Centrul Ag al cercului 
care trece prin Ai, 45, A3 nu cade pe A. Variind pe y’, se obține o curbă a centrelor 49 
curba (Dao). Din DaaflA 2 An 

Apoi, prin metoda precedentă, se determină A,, 4, și 45 și simetricele lor față de 
A, Ag, Ag, respectiv Aa. 

Articulația B, se determină ca si în cazurile precedente. 

Metoda se poate folosi pentru proiectarea mecanismelor care să permită unui punct 
din planul bielei trecerea prin șase puncte impuse. 

6.1.3.3. PROIECTAREA CU AJUTORUL CURBEI POLILOR RELATIVI DE 
ROTAȚIE (o, [12], [13], [20], [25], [26]. Definiţia. Punctele C și, respectiv, D 
din planul bielei 4B a mecanismului 494 D, descriu în timpul ciclului cinematic 
curbele de bielá (C) respectiv (D) (fig. 6.11). Dacă se admite ca poziție de referință 
CDe, atunci polii de rotaţie în raport cu această poziție se determină astfel: 
Mosco N Die PR, T en 1 1 Depio ? pio: Maai N Minii = Pl! etc. Curba poli- 
lor relativi de rotație pn(n = 1... 00; k=6) este curba care conține toți polii relativi de 
rotație Pł(n = 1... 00, kg — în cazul de față) corespunzători unei poziții de referință A, 

În fig. 6.11 este exemplificată construcția polului relativ de rotație P$ (pentru 
simplificare, Wesce Ste notat pe desen cu "mq. etc.) 

Expresiile analitice ale curbelor (P). Acestea se dau pentru diferitele Mmpa rezul- 
tate din fig. 6.1 — 6.5 si sistematizate, în vederea sintezei, în fig. 6.12. [20]. 

Pentru proiectare se pot folosi următoarele relații pentru curba (pj): 

— La Mpa patrulater (fig. 6.12, a) 

A (2 + xy?) + ASQ + xy) + Aga? + Auf + Assy + Agx + Ay — 0, (6.26) 


în care: 
A =Y — Yi Á= 41 — Xg T Za 
As = yi(Xa + Xa) — Valu + %3); 
A4 — (8291 — 0,9) — alt Mel: 
Ag = Aua Ag = (412 — 491); 
Aq = Sales + y1y3)- (6.27) 


Curba (p%) poate avea două ramuri sau 
o singură ramură, după cum patrulaterul 
este complex sau simplu. 


— La Mpa M—P (fig. 6.12, b), 


a3 oxy? + Ay dai + Aaf + Aa 
+ Ay = 0, (6.28) 


în care: 
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— La Mpa cilindru oscilant (fig. 6.12, c), 
(43 + xy?) tg B — (99 + 229) + Dy, Let sl tg B] G2 + »?) + 
T xy tg B — yx + xx, + y, tg B) y — O0. (6.30) 


— La Mpa manivelá-culisá rotativă sau oscilantá (fig. 6.12, d), 


G9 + xy?) tg v — (99 + 229) + (y1 ya — x, tg y) (42 + 5?) — 


— (s + V192 tg Y) # + (GystE Y — Mul y = 0. (6.31) 
— La Mpa dublu-piston cu un cilindru fix și altul oscilant (fig. 6.12, e); 
a? — y? + 2aytgB — (z, + y teg) x — (x tgB — y) y — 0. (6.32) 


— La Mpa dublu piston cu cilindrii ficsi (fig. 6.12, f), 


j 3 2 
Xa — x, cos? v 


a? + y? —xx—2 0. (6.33) 
sin 2y 
— La Mpa dublu-piston cu ambii cilindri oscilanti (fig. 6.12, g), 
x? + y? — xx + xy ctg v = 0. (6.34) 


— La Mfa culisá-piston (fig. 6.12, A), 
x? — y? + 2xy tg B — e(1 + tg B) x + e(l — tgB) y = 0. (6.35) 


În dreptul fiecărui tip de Mpa în fig. 6.12 sînt date cazurile particulare si degene- 
rarea curbei (f). 

Cîteva proprietăți remarcabile ale curbelor (52). Aceste proprietăţi sint următoarele: 

— Curba (p$) este tangentă la centroida fixă in CIR al Mpa corespunzător pozi- 
De de referință k (Ig în cazul fig. 6.11). 

— Un Mpa generează un fascicul de oo! curbe (pp), corespunzător celor oo! posi- 
bilitáti de alegere a poziției de referință a planului mobil. 

— Centroida fixă este infásurátoarea fasciculului de curbe (27) generat de un Mpa. 

— Fasciculul (5$) admite cel puțin un punct prin care trec toate curbele (2%). 
Aceste puncte sînt denumite puncte fixe (fig. 6.12). 

— La curbele (5?) care admit două ramuri, una este ramura reală (trasată cu linie 
plină în fig. 6.12) iar cealaltă ramura imagine (trasată cu linie-punct în fig. 6.12). Ramura 
reală este ramura pe care polii pg se pot obține prin construcția grafică indicată în 
fig. 6.11, prin succesiune continuă de poziții; ramura imagine nu se poate construi grafic 
prin succesiune continuă de poziții. În consecință, dacă un P$ se află pe ramura reală 
este evident că poziția n care a servit la determinarea lui este atinsă respectîndu-se conti- 
nuitatea mișcării (, 1, 2 ... n) planului mobil (denumită succesiune normală). Dacă însă 
P se află pe ramura imagine, poziția care a servit la determinarea lui nu este atinsă 
în succesiune normală, ci numai cînd Mpa în poziția n (de exemplu 444 ,B,4B, din fig. 6.13) 
ocupă poziția oglinditá, adică 49,4,B4B,, B4By fiind simetricul lui B,Bg față de A4,By,. 
Corespunzător unui Pi pe ramura reală corespunde un P¥ pe ramura imagine. Astfel, 
în fig. 6.13: 


Marsa [papa [] Meca — PS, în timp ce P4 de pe ramura imagine rezultă din: 


7 
=> på 
Mazda T 1 Megy) Mocy > P3. 
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EN )imagine 
Bee, IN 


(oi reală 


Fig. 6.13 


Poziţiile »/(7/, 2', ... 7177) de pe cercul descris de B din fig. 6.13 corespund pozițiilor 
imagine. p 
În general se pot scrie următoarele construcții: 


Makan [ Mahan [ Mckeon = Pp (pe ramura reală), 
M akan [) Meken’ [] Mokon — FẸ (pe ramura imagine). 


Curba asociată. Curba asociată a unei articulații din Mpa este traiectoria articu- 
latiei respective în planul unuia din elementele LCpa din care provine Mpa. Ea se poate 
construi prin două metode (alese de proiectant în funcție de accesibilitatea metodei în 
cazul respectiv). 

Metoda rigidizăärii se exemplificá pe Mpa Ay44B4Bo din fig. 6.14, a: . 

— Cazul 1. Construirea traiectoriilor lui Ag si By relative la poziția A44,B, a planului 
bielei Mpa. Se rigidizeazá conturul 4,4,B,B, (hasurat) si se suprapune A2B, peste 
A,B, Rezultă (40). (Bo)24 corespunzátoarele lui Ag si Bọ din poziția 2 a Mpa in 
planul de referință 4 al bielei (44B,). Analog: 

A945B3Bg transpusă în planul 4 = (4,)&,, respectiv (Bj)j4; 

A0AnBnBo transpusă în planul k = (40), respectiv (Boe 

Curbele asociate ale lui 4, si Bo în planul $ (4 în cazul fig. 6.14,a) sînt cercuri cu 
centrele în Ap, respectiv By și de raze 4,4, respectiv By Dy. 

— Cazul 2. Construirea traiectoriilor lui Bọ si B, în planul 454,. Conturul 4945B,B, 
rigidizat se suprapune cu 454, peste A 94, 464,(B3)2,(B9)2, sau, în general, Aas Ba Bg 
transpusă în planul 404g = Lal, respectiv (Bo). Si in acest caz traiectoriile sînt 
cercuri cu centrele in 4, și Ay de raze 49(B9) respectiv Are Ball, 
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Metoda sablonului (fig. 6.14, b) constă în trasarea pe un şablon de calc a conturului 
B, al Mpa în poziţia de referință (4 sau, în general, k). Se mută sablonul astfel 


á pozitie se 


3, (sau A4By) să se suprapună peste AnBn de pe desen. În ac 


n 


ă pe calc centrele .49 și Bọ ale desenului $i rezultă pe șablon punctele (4y)j 


marche 
respectiv (B). Pe desen, pentru simplificare, s-au notat cu 2 în loc de (4g)3... si cu 
n in loc de (49), iar curbele rezultate cu (a9),, (bg)4, sau in general (ao), (bg). 
Metoda este mai expeditivă. 

in fig. 6.15 sint reprezentate curbele asociate la patru variante constructive ale 
conturului LCpa. Astfel: 

În fig. 6.15, a, conturul 4943B3 B, suprapus cu AB, peste A,B; — (By) si curba 
asociată (bg), ; 
În fig. 6.15, b, conturul A,B4B 


„B, suprapus cu A,B, peste A,B, (Ba)! si curba 


, €, conturul E£,43B3 suprapus cu E44, peste E,4, = (Bo)? si curba aso- 


6.15, d, conturul AgE suprapus cu Aas peste 4,E, 5 (4o)i si curba 


5 


asociată (a) 


1? 


Conturul AsE;By suprapus cu A4gEg peste A,E, — (Bo)i si curba asociată (bo); 


6.1.4. MECANISME PLANE ARTICULATE (Mpa) 
PENTRU REALIZAREA UNEI CURBE 
BIELE IMPUSE (C) [20, 6. Cap. 16, 12]. 


6.1.4.1. MECANISM MANIVELĂ-BALANSIER (M—B). Se alege 4$ (impus 
în majoritatea cazurilor de ansamblul instalaţiei). Din Ag, ca centru, se duc cercurile 
tan; exterior si interior la (C), de raze R, = AgC, respectiv Ra = A9C(o,7) (fig. 6.16) 
din care rezultă lungimile y si / ale manivelei Lia, respectiv bielei (4,C,): 


S 


Ra R » Ac 
A, 2 zb A164. (6.36) 


N 


Folosind metoda intersectiilor se determină pe curba (C) punctele C}, C; ... Cn cores- 
punzătoare butonului de manivelă A pe cercul (a) de rază r = 494. 


/ ind A,C, poziție de referință (k = 1), se construiește ramura reală a curbei 
(P). In fig. 6.16 este exemplificatá prin construcția: 


Maras (] toic =) PÈ 


e curba (2?) trebuie să se afle Bg (articulația fixă a balansierului). Pentru deter- 
ninarea lui Bg si B, se aleg pe curba (p?) cinci puncte (marcate 7, 2, ... 5). Cu ajutorul 
sablonului A,C, (trasat pe hîrtie transparentă) se construiesc „curbele asociate“ ale celor 
i puncte 7, 2, ... 5 (fig. 6.17). Din analizarea lor se constată cá cea mai bună aproxi- 


ție cu un arc de cerc o are curba asociată corespunzătoare punctului 3 de pe curba (f). 
În acest caz se alege 3 = B, iar cercul care trece prin punctele 7, 2, 3, 4... de pe curba 
asociată (bg), are centrul in B, = articulația mobilă dintre biela 4,B, și balansierul P, Ba, 
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Trasarea curbei (C) poate fi deci realizată de Mpa patrulater Ag4,B,By cu punctul 
C din planul bielei. 

Alegerea pe curba (2?) a celor cinci puncte depinde de ingeniozitatea proiectantului. 
De asemenea proiectantul poate alege și unul din celelalte două Mpa rezultate din apli- 
carea triplei generări a curbei bielă (v. fig. 6.7, a). 

6.1.4.2. MECANISM MANIVELĂ CILINDRU OSCILANT (M—CO) SAU MANI- 
VELĂ-PISTON (M — P). Pentru realizarea, curbei (C) de un punct C din planul bielei 
A BC se procedează ca și în fig. 6.16: se unește 4, cu punctul de tangenţă C, al curbei 
(C), atlat pe cercul de rază R, (fig. 6.18). După determinarea punctelor C5, Ca... Cia pe 
(C) și a curbei (2?) se aleg pe aceasta șase puncte, cărora li se construiesc curbele asociate 
(fig. 6.19), folosind metoda sablonului. 

Se constată că aceeași curbă-bielă (C) poate fi aproximată prin trei Mpa: manivelă- 
piston cu cilindru oscilant Lia 4,, Bg = 4), a cărui curbă asociată 4 este Ax; mani- 
velă-piston (cu cilindru fix) reprezentate în fig. 6.18 si 6.19 prin (4,, 4,, B, = 7) şi 
(Ao, A, D, = 3) ale căror curbe asociate 7 și 3 sînt aproximate prin Ay respectiv Az. 

O bservatie. Si în acest caz metoda „triplei generări“ poate fi aplicată de proiectant 
pentru determinarea celui de-al doilea Mpa care poate trasa aceeași curbă-bielă (C) 
ca in fig. 6.7, c. 

6.1.4.5. METODE DE MĂRIRE A PRECIZIEI REALIZĂRII CURBEI-BIELĂ 
(C). În zona de pe curba (27) în care curba asociată, obținută pe şablon se apropie de una 
din formele ideale obținute în fig. 6.15, se aleg cît mai multe puncte din care unul este 
posibil să descrie curba asociată ideală (acest lucru se realizează în prezent cu ajutorul 
calculatoarelor). 


Meme T 
P 7 
^ 
^ 
A 
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Fig. 6.29 


O altă metodă este cea a aproximării succesive (fig. 6.20) pentru un Mpa antipatru- 
later. După ce s-a proiectat Mpa ALAIBIBI cu punctul E, care trebuie să descrie curba- 
bielă (e) impusă, folosind construcțiile grafice din fig. 6.16 și 6.17, se constată că traiec- 
toria realizată de E,(el) are abateri față de condițiile impuse de aproximatiile admise 
de procesul tehnologic. Pentru micșorarea acestor abateri se procedează astfel: se depla- 
sează figura indeformabilă AIBIEI cu virfurile Bl si El pe curbele (bl), respectiv (e). 
Punctul A! va descrie curba (a2) care se aproximează cu un cerc (all) de centru Al si 
rază AĮAĦ, respectind condiţiile: El = EU si AJE] = ANEN (tig. 6.20, a). 

Constructia se continuá prin aceleasi metode. Curba (eV) obținută la a IV? apro- 
ximatie se încadrează in tolerantele impuse de problemă (fig. 6.20, b). 


6.1.5. MECANISME PLANE ARTICULATE (Mpa) 
PENTRU REALIZAREA UNEI CURBE-BIELĂ 
DREAPTĂ [12, 20, 6. Cap. 16]. 


6.1.5.1. REALIZAREA CU AJUTORUL UNUI Mpa MANIVELĂ-BALANSIER. 
Se pune problema realizării ghidării riguroase pe porțiunea s de pe dreapta (4) a unui 
punct C din planul bielei acestui mecanism (fig. 6.21). 

Se duce (aj) f] (4) = A. Se alege A, pe cercul de rază A o4 astfel încît toate pozi- 
tiile A,C, ...4,,C;, să fie construibile. Folosind metoda mediatoarelor, se trasează curbele 
(21); (P2); (P9). Pe desen este materializată constructia polului relativ de rotație P}: 


= DI 
Mozi N DA > PI. 
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Proiectarea se poate continua astfel: 

— Se începe, de exemplu, cu curba (2) 
pe care se aleg punctele 7, 2, 3, 4 pentru care 
se trasează, cu metoda șablonului, curbele 
asociate corespunzătoare. Dintre acestea s-a 
figurat pe mecanism curba (b), unde deci 
7= Bg. Apoi se determină articulația B, (cen- 
trul cercului care trece prin B9=7, 2, 3,4...). 

— Se folosesc mai multe curbe (p%$) — 
trei în cazul din fig. 6.21. Se consideră B, 
ca punct fix al fasciculului (5$) în zona lor 
de intersecţie Z. In această zonă se aleg mai 
multe puncte pe curbele (27) posibile a fi Bo, 
care se verifică prin curba asociată de pe 
șablon. 

6.1.5.2. REALIZAREA PRINTR-UN 
Mpa CU CILINDRU OSCILANT. În fig. 6.22 
sînt construite două variante pentru reali- 
zarea conducerii rectiliniare a punctului C 
pe porțiunea s. Alegind pe x si determinind 
pe 4,4, cu relația (6.36), se obțin C}, Ca... 
Cs ... pe porțiunea liniară s. Se construiește 
curba (£3) si Bg = 3, se determină, cu aju- 
torul curbei asociate, Bg = 5, care este o 
altă soluţie constructivă. ` 

6.1.5.3. REALIZAREA PRINTR-UN Mpa MANIVELĂ-PISTON. În fig. 6.23 
sînt date simultan două soluții: Mpa M—B (4943B3B9) si M—P (4943B3Ab). Curba 
asociată lui B4 s-a aproximat cu arcul de cerc (b) cu centrul în B, sau cu dreapta A b în 
zona rectiliniară de pe (d), deoarece ByB3AyA4. Evident cînd la M—P există 4943 = 
= B443 = AC}, atunci traiectoria lui C este o dreaptă riguroasă. 

6.1.6. SINTEZA ANALITICA A Mpa. Sinteza analitică a Mpa se poate realiza cu 
ajutorul relațiilor (6.26) — (6.34) ale curbelor (4), ale coordonatelor polilor relativi de ro- 
tatie P? în două sisteme de referință și determinarea pozițiilor articulației fixe ai mobile 
(v. Simpozionul International IFToMM de mecanisme și metode de proiectare pe calcula- 
tor Vol. A. Lucrările 39 și 31). 


6.2. MECANISME SPAŢIALE ARTICULATE 


6.2.1. MECANISME SPAŢIALE CU PATRU ELEMENTE 


6.2.1.1. METODE GRAFICO-ANALITICE DE ANALIZĂ CINEMATICÁ D. 3, 
7, 11, 16, 18, 27]. Mecanismul manivelá-balansier (M — B) de tip RSSR (fig. 6.24). Acest 
Msa-patrulater (mecanism spatial articulat cu patru elemente) este de tip ortogonal, 
deoarece axa (D,) | xOz şi axa (D.) | xOy. Cuplele A si B sînt sferice (S) de clasa m = 3, 
iar cele din 49 și B, de rotaţie (R) de clasa m = 5. De asemenea Msa-patrulater de 
tipul RSSR este de familia f = 0, a cărui formulă structurală dedusă din relația (3.5) este 


5 


Mo = n = Kë Mem (6.37) 


m=i 


EE par 


21 20 IR d 
i "ud 


] 
-Curba asociată 


(Cao) 
În cazul Msa-RSSR cu n = 3; c4 — 2; c4 — 2, rezultă 
My = ôn — 565 — 3c = 1. (6.38) 


nent conducător este manivela 44, a cărei traiectorie—cercul (C 4) —se află în 
ical Oz, iar balansierul este B4B, a cărui traiectorie (Cg) se află în planul 
1 xOy (fig. 6.24, a). Biela AB are o mișcare spaţială (şase parametri independenți). 
udiul deplasărilor constă în construirea Msa-RSSR pentru o poziție dată o, a 
manivelei 7 (4,4 pe fig. 6.24, a): sfera cu centrul în A şi rază l, = AB (cu planul 


xOy = (Ca); 
(Ca) N (Cea) 9 B. 


În proiecție ortogonală se construiesc în cele două plane de proiecție (vertical și 

dreptele de capăt orizontală (D,) și verticală (D4), rezultind pozițiile articu- 
(Ao, Aq) respectiv (Bo, Bo). 

ercul (C4) se plasează articulația A (fig. 6.24, b) corespunzătoare lui e, dat 

proiectie orizontalá este A): 


(Ca) R=) (19x sB; 


Cercul (Cp). Ap N (Ca), pp ? B. 
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Biela 4B este reprezentată in epurá prin proiecţiile A'B” (verticală) si AB (orizon- 
tali) unde A si B' sînt situate pe axa Ox. 

Metoda (a intersectiilor) folosită, mai înainte permite construirea Msa-patrulatere 
cînd se dau dimensiunile elementelor și poziția inițială (aleasă arbitrar). 

La studiul vitezelor (fig. 6.24, c), dindu-se viteza unghiulară «,, se calculează 
0,-— 0, X 44 (unde 4,4 = l) şi se reprezintă la scara ks in epura vitezelor prin 
vectorul (Pya) | (494), conținut în planul vertical xOz. În continuare se scrie ecuația 
vectorială (3.24:) 


Deoarece vga | l rezultă cá virfurile a si b ale lui v4 respectiv vg se vor g 
epura vitezelor într-un plan Q | Z, Urmele lui Q se construiesc ducind prin a urma 
verticală Q' | (4'B^) N Ox — Qs. Prin Oe se duce apoi urma orizontală Q | (48). De 
aici: OTI P,x( |. B9B) b (în planul orizontal), rezultind Up = Bel Dab [ms]. 

Viteza relativă vg, se determină după aflarea adevăratei mărimi (a,b) a segmentului 
(ab) în epura vitezelor: 


dpi = kul(ad) [msi]. 


Transpunerea relației (3.24) în epura vitezelor este 


(Pob) = (Pra) + (ab), 


sau cu segmentul real al lui (a5): 


(Pob) = (Pyaj) + (a,b). 


La studiul accelerafiilor (fig. 6.24, d), corespunzător lui c, = const dat, se cal- 
Se . E. 
culeazá à, = ã = — o$4$4, care se reprezintă la scara hg = — în epura accelera- 
A A 140 a 
8 
fiilor prin vectorul (P^) || (454"), conţinut în planul vertical xOz cu orientarea 4'=> Ai. 
Construcția grafică a lui d"| = ka(Paa”) este redată în fig. 6.24, c, cu metoda 


indicată la $ 3.3 si tabelul 3.9. In continuare se scrie ecuația vectorială (3.25): 


ăp = ăp + e = da + pa + dp `, 
[BBR By LB8  ||B4—4 LAB 


Acceleratiile ai și o, se pot determina analitic sau grafic (construcțiile sînt indicate 
în fig. 6.24, b). 
În epura acceleratiilor se poate lucra cu proiecţiile lui 37, pe direcţiile lui (.4' B^) 


^y^ 


respectiv (4B) (fig. 6.24, d) sau, mai simplu, cu vectorul (a na ), obţinut grafic în 
fig. 6.24,b pe direcția (4'B') astfel ca: 
(2) 


(ang = (B nA = (B'n;) 
2 2) = (B'n; ECH 


m 
Gp H H Ss "om ^ c: e 7 
unde (B'p,) = BI. a cărui construcție grafică se vede in fig. 6.24, b, unde (B'A,) = 
A 


= DN si (44) pa = (BB). 
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În continuare, din as se duce urma verticală S ( | Ap" [1 Ox = Sz şi, prin Ss, 
ED on 


urma orizontală S | AB. Din Pa se construiește (Pang) = Ce ^ 
a 


Virful b' al lui ag rezultă din 


S M $8 (1 BaB) 35, 
de unde Gs = Ra(Pab”) [ms ?]. 
Valoarea reală a lui üg4, se determină, după construirea în, prealabil a adevăratei 
mărimi (ajb/ a segmentului (a'b') in epura acceleratiilor (fig. 6.24, d): 


(Cas) (nir a^) [10x24 


de unde àg, = kalat’) [ms ?]. 
Ecuatia vectorială (3.25) transpusă in epură este 


(Pab/) = (Paa) + (ang) + (n2 b^) 


sau, în spațiu, 


(Pab^) = (Paa’) + (ab). 


Mecanismul M-P-RSST (fig. 6.25). Msa manivelă-piston este caracterizat prim 
cupla de translație T dintre elementul condus 3 și bază. 

La studiul deplasărilor, spre deosebire de MB— RSSR, la acest Msa : (CB) ai El 
f] ^ B, unde A este direcția ghidajului pistonului 3. 

În epurá (fig. 6.25, b), poziţia pistonului 3 se determină, în proiecție orizontală, din: 


(Cri)ir=48,) N (4) > B. 
La studiul vitezelov (fig. 6.25, c), in epura vitezelor se trasează, în planul vertical, 


—- 1 A ; : k 
(Pa) = PN 0, si apoi se construiește ecuația 


care transpusă în epura vitezelor devine 


(Pub) = (Pra) + (ab) 


sau în spațiu (cu mărimea reală a lui pa) 


(Pob) = (Pra) + (ab). 
Constructia grafică este asemănătoare cu cazul precedent: 


Pat: ANQ 


AB) =b (în planul orizontal), 


| 
al 


unde Q( | AB) este urma în planul orizontal 40y a planului Q | AB. 
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EK 


bx n 
deme m, hod m 8 a N ZB 


CS E ot 


Kai 


ge: 9148 
a /(4) 
C 
Fig. 6.25 
e a = 4k, 
La studiul accelerafiilor (fig. 6.25, d), în epură se trasează, la scara aleasă ka = —¥ , 
k 
u— an i 
vectorul !(Paa”) = — în planul vertical. Acceleratia dg se obține din ecuația vec 
ka 
-i 
p.39 R 4 

—H " 
LAB 


epura fiind (Pab) = (Paa’) + 


Construcţiile grafice ale lui oi și 4 sint date în fig. 6.25, c respectiv fig 
Mecanismul P-P-TSST (fig. 6.26). Msa piston-piston este caracterizat prin e: 


tenfa a doi cilindri ficși in care se deplasează pistoanele 7 (motor) şi, respectiv, 3 (con 
dus), a cărui mișcare este transmisă prin intermediul bielei AB. 


La studiul deplasărilor (fig. 6.26, a), pentru o poziție a lui AE(A,), rezultă îr ec- 
fia perspectivá centrul articulatiei sferice BE (A;) la intersecția lui Ag cu sfera « 
4 = AB şi centru in A. Construcția în epura Monge este dată in fig 


Ul 


Studiul vitezelor (fig. 6.26, c) se face cu ajutorul ecuației vectoriale 


tă în epură, prin: 


4d accelevațiilor (fig. 6.26, d). se consideră a 0, ecuaţia vectorială de bază 


ap = ü4, - pa P dea, 
(A) TTA) |lBa=a 14B 


reprezentată în epură prin: 
(Pab') = (Paa') + (ang) + (nab”), 


) s-a determinat ca și în cazurile precedente. 


Tă äp; = DEN A apare în adevărata mărime. " 

. METODE ANALITICE DE ANALIZÁ CINEMATICÁ [5, 7, 9, 16, 18, 
7]. Analiza deplasărilor La metoda contururilor vectoriale în fig. 6.27 Msa — patru- 
prezentat in schematizarea ër E: 
,triedru initial oblic deformabil" Ted: 
irul axei motoare“ TAM = T,A(8,, Fo, i). 


ñi) &, unde fiecărui element Er îi este 
(Bio, Fiu, Ri), triedrul fundamental 
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Semnificația simbolurilor: 


€4 — versorul axei cuplei i; 

ni — versorul normalei comune dintre axele elementului Ej, orientat de la ei, la ei; 
«4 — unghiul de încrucișare dintre axele 8; , si ër, măsurat pozitiv în 

a; — lungimea de încrucișare (lungimea normalei comune) dintre axele 2; SA 


deauna pozitivă; 
0; — unghiul de rotaţie dintre normalele ři; $i Piz, măsurat pozitiv în sensul 8;; 
$( — deplasarea axialá (,oHset s ul) dintre picioarele perpendicularelor m; și ñ; 


i Ria 


măsurată pozitiv în sensul 2; (fixá în cazul cuplei R si variabilă in cazul ci iplei C). 


Sensul de rotație pentru a; si 0; este definit de regula şurubului drept. 
Variabilele Msa sint solutiile sistemului de ecuatii implicite; 


D,— D;—0; (6.39) 
E,— Fa =0; (6.40) 
Fa — Ea =0; (6.41 
So + SDa + (6.42 
dq; Ess (6.43) 
8,0, + sF + Kat Hi —0 (6.44) 
Expresiile marcate cu majuscule nestelate corespund bipletei O12 [axa O(ē,); ele- 


mentul E;(nj); axa 7(8,); elementul EA axa 2(8,)] şi sînt de forma: 


(6.46 
(6.47) 
iar: 
Ga = s,D, + 8545; (6.48) 
Ha = SE, + ësst (6.49) 
K, = s,F, + aC, (6.50) 
unde 
KÉ SCH (6.51 
B = —&,0,; (6.52 
Ca = 9,9, 8, 0,0; (6.53) 
D Si (6.54 
Éj 8.4 (6.55 
Fig. 6.27  — (6.56 


*) Notaţii prescurtate simbolic: 


Ell 
o 
S 
D 
£ 


0; = sin 0;; æi = sin gj; aj = cosaj. 
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Expresiile marcate cu majuscule stelate au aceeași formă ca și cele nestelate, 
însă corespund bipletei O* 7* 2° [axa 0*(8); elementul E}( 
EI: axa 2(8;)], unde: 


1); axa 7*(81); elementul 


8j 4-8; — 0; BIL Ti = 0; 0% = Oo (6.57) 


i + j = p fiind numărul total de axe ale Msa. 

Una din ecuațiile (6.39—6.41) este neindependentă, iar sistemul (6.39—6.44) nu 
contine variabila 0, = 05, astfel că prin rezolvarea, acestuia se obțin soluțiile numai 
pentru cinci variabile ale Msa. 

A șasea variabilă este dată de forma explicită 


à = (00)2 4243 + 8,(B,B$ + C,C2) + B,C + GBE (6.58) 


În cazul Msa cu constringeri geometrice (de familie f), numărul ecuațiilor indepen- 
dente din sistemul (6.39) — (6.44), (6.58) se reduce cu f, întrucît între cele șase variabile 
necunoscute ale Msa intervin f relații suplimentare. 

La Msa — patrulatere cu cuple R, T, C, S şi cu un grad de mobilitate (My = 1), 
variabilele necunoscute corespunzátoare cazurilor utilizate in practicá, sint precizate in 
tabelul 6.1. S-au considerat numai variantele practice cu element conducátor (,input") 
de rotație R sau translație T si cu element condus („output“) de rotație R, translație T 
sau mișcare de surub cu pas variabil C. 


Tabelul 6.1 


Variantele Msa — patrulatere cu cuple R, T, C, S corespunzătoare cazurilor 
utilizate în practică 


| 
Variabila TS | eu 
Mecanismul cunoscută Variabilele necunoscute | Observatii 
| 
| | 
r . 
RCCC 0,, su, 04 = 05, sa = sa, 01, si 
So, | 
| | BE 
RSCR | a, 6, Xs, 0, zx 0, sa = sa, | Axa 7 este axă instan- 
| | sanee de rotație, verso- 
g | | rul e, avînd orientarea 
RBSRC | Das DÉI i 015, 0, —' 05, 63, 81 | der 
| | n, X n, 
| | 
e. | ta 2 = 24 că in- 
RCSR 0, e, ga, 0, D, ai, 0 | Axa 2 = 2* este axă in 
| | stantanee de rotație, ver- 
e | sorul £, avînd orientarea 
RRSC Di an E EE | a = 


H5 X fz 


În cazul în care pe una din axele Msa, (q), în locul cuplei R există o cuplá, I, parame- 
trii cuplei R(0, = variabil, sgg = const.) se înlocuiesc cu parametrii cuplei T (05, —const 


[2] 


q = variabil), numărul necunoscutelor rămînînd același. 
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Metoda cuaternionilor duali combinată cu relațiile trigonometriei spațiale este aplicată 
la Msa — RCCC din fig. 6.28. 


Simboluri utilizate: 


Ze — versorul axei cuplei ¿(i = 1, 2, 3, 4); 

ñi, i4 — versorul normalei comune dintre axele elementului Er, orientat de la 2; 
la 64144; (4, t + 1 — 12, 23, 34, 41); 

04, i4; — unghiul de încrucișare dintre axele ër ai ët, măsurat pozitiv în sensul 
Fii 

Aai i4; — lungimea de încrucișare (lungimea normalei comune) dintre axele 8j $i Gr, 


întotdeauna pozitivă; 
8, — unghiul de rotație dintre normalele Aj, 4 Şi ñi, i+ măsurat pozitiv in 
sensul 8j; 
54 — deplasarea axialá (,offset"-ul), în cazul cuplei C, dintre picioarele perpen- 
dicularelor fi;_,4 Şi Dit, măsurată pozitiv în sensul £ (fixă in cazul 
cuplei R — cînd se notează s;;). 
Sensul de rotație pentru og, +; şi 0; este definit de regula şurubului drept. 
Variabilele Msa sint: 
— Unghiul de „ieșire“ (output) 0, (două soluții: 0,4, 0,4): 


c23 + Ci 


0,4 = arc sin Hi (6.59) 


1 
c23 + Ci 


9,, = 180° — arc sin -—H, (6.60) 
D, 
unde 
D, Hin (6.61) 
Bi 
H, = arc tg 2 h (6.62) 
ER 
Ai = 8123594515; *) (6.63) 
Bi = — s34 s(41 + 12.1); *) — (6.64) 
Cj = — c34c(12 + 41.1) 9 (6.65) 


În forma (6.59) — (6.60), expre- 
siile lui 0, reprezintă rădăcinile ecu- 
atiei „input-output“: 


Ais4 + Bei C; = c23, (6.66) 


în care 0, apare sub formă de unghi 
Fig. 6.28 întreg. 


*) Notatii prescurtate simbolic: sif = sin gout Cij = cos a; ,; sk = sin 66; ck — cos UE s(kl + km- k) = 
= sin Wy] COS Gin + COS Ryo sin Him COS 6; CH + km- k) = cos Gr COS Gin — sin Gp Sin Gas COS e, 
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În general, se utilizează însă ecuația „input-output“ sub forma 
ax? — 2bx, +c — 0, (6.67) 
unde 
..0 WE LEON 
v= tg E D (6.68) 
coeficienții a, b, c avînd expresiile: 
a=c23+ Bi + Ci; (6.69) 
b= Aş; (6.70) 
c = ¢23 — B4 + Ci (6.71) 
În acest caz, soluțiile sînt de forma: 
b — Vb? — ac ep 
0,, = 2arctg E SC (6.72) 
a 
[h2 3 
0,, = 2arctg 5 tV —ac (6.73 
a 
— Deplasarea de „ieșire“ s, (două soluții: zua, S24): 
A1s4 + Bycâ — Ci + "—— 
"e 154 T 16 11 ; (6.74) 
Aic4 — Dei 
unde: 
Aj = $4,512 534 c1 + (2,5712 534 + 234,512 c34) sl; (6.75) 
Bi = s4512c41 53451 + 2,5534 c(12 + 41.1) — 
— a4,534 c(12 + 41.1) — ag4:34 stil + 12.1); *) (6.76) 
Ci = — s,4512s41c34s1 + 2,,734s(12 + 41.1) + 
+ a41034s(41 + 12.1) + a34,534c(12 + 41.1). (6.77) 
— Unghiul 0, (două soluții: 0,3, 05): 
4 34 Se 
gun ip Bold ee TIE (6.78) 
s23 523 
ba c12c23 — c41 c34 s41 s34 " (6.79) 
s12 s23 s12 s23 
— Deplasarea ze (două soluții: zue, S22): 
Sa = (s23c2)-1(s,,[cl s(41 + 34.4) — s34s1 s4] + 
+ s4s534 c(1 + 4.41) + a4,s1c(41 + 34.4) — a34:23 s2 + 
+ ag4[c34 s(4 + 1.41) — s41 s34 s1]). (6.80) 


+) Notaţie prescurtată simbolic: 
c(kl + km * k) = sin Oel sin Aym — COS (yj COS Gin COS 9, 
sík + L- kl) = 50,0, + £108.50, 
c(k +l- EI = cope; — TT 
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— Unghiul 0, (două soluții: 0,5, 053): 


s12 2 E 
de E p SP e ag, (6.81) 
s23 s23 
c2 — c12 2 s4 , 
m c23 c34 — c12c41 s12 s41 "3 (6.82) 
$23 534 523 s34 


— Deplasarea s, (două soluții: Sig, S23): 
$4 = ($5403) 1(s,,512 c(1 + 4.41) + s4[s(41 + 12.1) c4 — 
— 512 5154] + ag [012 s(1 + 4.41) — s12 s41 s4] + 
+ a4,0(12 + 41.1) s4 — a54:23 s3}. (6.83) 
În cazul general, Msa — RCCC prezintă două configurații pentru aceeaşi valoare a 
unghiului de „intrare“ (input) 0, în cadrul ciclului cinematic (tabelul 6.2). 


Tabelul 6.2 


Cele două configurații ale Msa-RCCC corespunzătoare aceleiași valori 
a unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic 


Constantele mecanismului 412, (55, Q34, Qars S115 Oras Ga, Gaas Ga 
Configuratia 
Variabilele mecanismului " E 
I II 
0, | 6, 6, 
05 Oiz UM 
52 212 E S22 
8; | 9:5 823 
| 
ri | S13 OM | 
| 
9, 014 054 
Sa Sa S24 


Metoda matriceală este aplicată la mecanismul cu cuple R, T, C din fig. 6.29. 

Msa — patrulater este reprezentat in schematizarea e;E4(m;) Ei. folosind ,triedrele 
finale oblice nedeformabile“ T4Bjj(ni 61, Es) ataşate fiecărui element Er, triedrul 
fundamental fiind „triedrul bazei fixe“ TBF = TgB,(R,, ĉo E). Simboluri utilizate: 


€j — versorul axei cuplei 2; 

"Hi — versorul normalei comune dintre axele elementului E;, orientat de la e; la Gi: 

or — unghiul de încrucișare dintre axele 8; si Sc, măsurat pozitiv în sensul îi; 

a; — lungimea, de încrucișare (lungimea normalei comune) dintre axele 8; si Gr, 
întotdeauna pozitivă; 

0; — unghiul de rotaţie dintre normalele 5; , si fi;, măsurat pozitiv în sensul ër: 

«4 — deplasarea axialá (,offset"-ul) dintre picioarele perpendicularelor m; , si fi, 


măsurată pozitiv în sensul ër (fixă în cazul cuplei R si variabilă în cazul cuplei C). 
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Fig. 6.29 


Sensul de rotație pentru œ; și 0; este definit de regula şurubului drept. 
Variabilele necunoscute sînt soluțiile ecuației matriceale 


M Ma = N4N;, (6.84) 
unde 
N; = Mz, (6.85) 
iar Mj este matricea de transformare 
1 0 0 0 
d. 6 Ee d Se | 
PL ML. bas. PE (6.86) 
ai Dr 0; &; 9, == tið i | 
Si 0 Xi EA | 
în care Z ia succesiv valorile 
i= 1, 2, 3,4 (6.87) 


La aplicarea metodei matriceale la mecanisme cu cuple cinematice generale, se 
utilizează mecanismul echivalent cu cuple de clasa V, pentru care ecuația matriceală a 
deplasărilor devine 

M, M, MM; = NNN (6.88) 
sau 
M, MM} = N NNN} (6.89) 


unde matricea M; păstrează forma (6.86), însă conține numai o singură necunoscută 
q; (bi sau 5j- 
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t2 
A 
o 


Ecuațiile matriceale (6.84) si respectiv (6.88), (6.89) se transcriu analitic — în cazul 
Msa de familie f = 0 — într-un sistem de șase ecuații independente, care determină 
cele șase necunoscute q, (6: sau sj. 

Analiza vitezelor, La metoda contururilor vectoriale, prin derivarea în raport cu timpul 
a ecuațiilor de deplasare (6.39)— (6.44) si (6.58), se obține un sistem de şapte ecuaţii 
. D rA H . * - D H H H tt 3». 
liniare in vitezele relative q.i sau 84» una din primele trei ecuatii excluzindu-se ca 
neindependentá. In cazul Msa de familie f, numárul ecuatiilor $i al necunoscutelor din 
sistem se reduce cu f. 

La metoda cuaternionilor duali combinată cu relaţiile trigonometriei spatiale, vitezele 
relative in Msa— RCCC se obțin prin derivarea în raport cu timpul a expresiilor deplasá- 
rilor (6.67), (6.74), (6.79), (6.50), (6.82), (6.83). Ca variantă, vitezele unghiulare rezultă 
direct din relațiile: 


. : s1252 

der, — s. (6.90) 
534 s3 

ð, = 0, c12; (6.91) 

pa sÓ2s2 zi 

Doc, E. (6.92) 
134 s3 


Ca și in cazul deplasărilor, distribuția de viteze in Msa — RCCC prezintă, în general, 
două soluții pentru fiecare pereche de valori „de intrare“ 0,, D. 


La metoda matricealá, aplicată la Msa cu cuple R, T, C, vitezele relative sînt soluțiile 


ecuației matriceale 


4 
$5 M, se Mae Ma = 0, (6.93) 
i-i 
unde: 
M, = (Qo£; + (6.94) 
matricea M; fiind definită de (6.86). 
Ín relatia (6.94) intervin operatorii: 
Jo 0 0 0 
lo 4 i| 
Qe — | |; (6.95) 
0 1 0 | 
0 0 0 0| 
[000 0] 
| | 
10 0 00| 
KÉEN E (6.96) 
|? 000 
1100 0| 


*) Notatie prescurtată simbolic: tij = tg aij 


MECANISME CU CUPLE INFERIOARE 271 


de clasa 


G 


La Msa cu cuple cinematice generale, pentru mecanismul echivalent cu cupl 


V, ecuatia matricealá a vitezelor devine 
7 
Kä M4, — 0, (6.97) 
i=1 — 
unde 
M? = A, QM; Ma! (6.93) 


Matricea M; este definită de (6.86), conținînd o singură necunoscută d, (0; sau S 
iar operatorul Q devine: 
= Qe, pentru q, = Bis, = 0); (6.99) 


Q 
Q =Q, pentru q = sie = 0). (6.100) 


Ecuațiile matriceale (6.93) si respectiv (6.97) se transcriu analitic — în cazul mecanis- 
melor de familie f = 0 — într-un sistem de şase ecuaţii liniare independente, care 
determină cele șase necunoscute q; sau 8). 

Asemenea sisteme se pot obtine si direct, prin derivarea in raport cu timpul a siste- 
melor de ecuatii analitice implicite independente corespunzátoare ecuatiilor matriceale 
ale deplasárilor (6.84) si respectiv (6.88) — (6.89). 

Analiza acceleratiilor. La metoda contururilor vectoriale, prin derivarea în raport 
cu timpul a ecuaţiilor de viteze, se obține un sistem de șase ecuaţii liniare independente 
care determină cele șase acceleratii relative g,(0; sau s,). În cazul Msa de familie f, 
numărul ecuațiilor și al necunoscutelor din sistem se reduce cu f. 

La metoda cuaternionilor duali combinată cu relaţiile trigonometriei spațiale, accelera- 
tiile relative in Msa — RCCC se obțin prin derivarea în raport cu timpul a expresiilor 
vitezelor relative. Ca si în cazul deplasărilor și vitezelor, distribuția de acceleratii 
în Msa — RCCC prezintă, în general, două soluții pentru fiecare tripletá de valori 
de „intrare“ 0,,0,, 0,. 

La metoda matriceală, aplicată la mecanismul cu cuple R, T, C, prin derivarea în 
raport cu timpul a sistemului de ecuaţii analitice independente corespunzător ecuației 
matriceale a vitezelor (6.93), rezultă — în cazul Msa de familie f = 0 — un sistem de 
şase ecuații independente care determină cele șase necunoscute q; (8: sau 

La mecanismele cu cuple cinematice generale, pentru mecanismul echivalent cu 
cuple de clasa V, ecuația matriceală a acceleratiilor devine: 


Bi 


7 


M3, 4 35 Ma, — 0, (6.101) 
Ze L {=l 
unde 
M? = (MM? — M'MY)g, + (M?M* — M3?) ga +- + 
(MAM — MiM*g, (6.102) 
iar matricea M? este definită de (6.98). 


Ecuația matriceală (6.101) se transcrie analitic — în cazul mecanismelor de familie 
f= 0 — într-un sistem de şase ecuații liniare independente care determină 


cele șase necunoscute d (bi sau 8). 
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Un asemenea sistem se poate obține și direct, prin derivarea în raport cu timpul a 
sistemului de ecuaţii analitice liniare independente corespunzător ecuației matriceale 
a vitezelor (6.97). 

Cîteva mecanisme spațiale cu patru elemente utilizate în practică. (Msa — patrulatere 
cu f — 3 si M4 — 1). Msa—patrulateve sferice RRRR: 

— Mecanismul patrulater síeric general (fig. 6.30; Gia = 453 = 434 = 04; = 0; 


T RE ETE 
Em. — Sus => Sag, = Sau): . 
A |D? — E? 
9, — arctg B, + arctg L G is (6.103) 
ER Dt — E? 
0, = arctg B, + arctg D T i. (6.104) 
0, = arccos —, (6.105) 
1 
unde: 
eer Set: (6.106) 
B, = s(41 + 12.1); (6.107) 
C, = 023 — c34c(12:+ 41.1); — (6.108) 
= D, = 523534; (6.109) 
E, = c23 634 — c(12 + 41.1); (6.110) 
4, = s4lsl; (6.111) 
B, = s(12 + 41.1); (6.112) 
Fig. 6.30 C, = c34 — c23c(12 + 41.1); (6.113) 
— Articulația cardanică cu brațele crucii  neperpendiculare (fig. 6.31; a = 
a23 = daa gu = O; Si = Sa = Spa = $44; Gun x34 = 90): 
D : 
90, —arctg + arctg E: (6.114) 
c41 
F T 
0, = arctg(/41 s1) + arctg — ; (6.115) 
1 
6; = arccos S (6.116) 
s23 
unde 
Ys23—ci 
xl RE ue Ue 6.117) 
Ti 223 , ( ) 
G; = sâlcl (6.118) 
— Articulația cardanică (fig.632; a = ao =4& 34 = ap = 0; Su = San = S33 = 


ž EN — O, 
= S44; 03 = Q3 = X34 = 907): 


N 
-I 
Q 
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Fig. 6.33 Fig. 6.34 
tl : 
0, = 90? + arctg j: (6.119) 
câl 
0, = 90? + arctg (t41 s1); (6.120) 
0, = arc cos Gj: (6.121) 
— Msa — saibá oscilantá, forma generală (fig. 6.33; ap = agg = a4, = a4, = 0; 
$,; = S22 = S33 = $44; %23 = Gau = 90%): 
A 
8, = 90? + arctg—; (6.122) 
B, 
A, 
0, = 90? + arctg — ; (6.123) 
B, 
6, = arccos[— c(12 4- 41.1)]. (6.124) 
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— Msa — șaibă oscilantă (cheia lui Hooke (fig. 6.34; a,, = Bag = dag lg = 03 
Si = S23 = 333 = S443 043 = 04 = au = 909): 
0, = 90° + arctg (t12 s1); (6.125) 
E DI 
05 — 90? + arctg T : (6.126) 
c12 


0, = arc cos (s12c7). (6.127) 


Msa — RRRR cu elementele si un- 
GN . qi —— gg 
ghiurile opuse egale si condiția — > = 
Sin «ja 
Aaa : e - 
= ——— (mecanismul Bennett; fig. 6.35); 
sin Dan 


aiz = azy a23 = Ag; Su — 339 = S33 = 
84477 Hi 3 = Gaps Gag — ou 89 — 0, 
05 — 0): 
c12. + c23) s1 *) 
0, = 0,— arctg AL 
= pia a. 2300 
Fig. 6.35 (6.128) 


6.2.2. Msa CU CINCI ELEMENTE (PENTALATERE) [7, 11, 16, 18, 27] 


6.2.2.1. ANALIZA DEPLASĂRILOR. Metoda contururilor vectoriale. În fig. 6.36 
Msa — pentalater este reprezentat în schematizarea 8;E;(R;) ër, unde fiecărui element E; 
îi este atașat un „triedru final oblic nedeformabil" T;Bijj,(H;, ër, fi), triedrul funda- 
mental fiind ,triedrul bazei fixe“ TBF = TB, (ño ĉo €). 

Semnificația simbolurilor: 


ĉi — versorul axei cuplei t; 

fi; — versorul normalei comune dintre axele elementului E;, orientat de la 2; la 8j,,; 

oe — unghiul de încrucișare dintre axele ër și ër, măsurat pozitiv în sensul ñ; ; 

a; — lungimea de încrucișare (lungimea normalei comune) dintre axele 8; şi ej; 
întotdeauna pozitivă; 

0; — unghiul de rotație dintre normalele Aj, Şi A;, măsurat pozitiv în sensul ej; 

s; — deplasarea axialá („offset“-ul) dintre picioarele perpendicularelor ñi și ñ 


i 
măsurată pozitiv in sensul 8; (fixă în cazul cuplei R și variabilă în cazul cuplei C). 
Sensul de rotaţie pentru o; şi 0; este definit de regula şurubului drept. 
Variabilele mecanismului sînt soluțiile sistemului de ecuații implicite: 


43 — 4$ — 0; (6.129) 
B — C$ = 0; (6.130) 
C, — B3 = 0; (6.131) 
ao + 3344 + G4 + 63 = 0; (6.132) 
Soo + S3B3 + H4 + K3 — 0; (6.133) 
Siča F S3Ca + Kat H3 — 0. (6.134) 


*) Notaţie prescurtată simbolic: 
£(12 + 23.1) = Sin ag, sin Gan — COS us COS Gan COS 93 
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Expresiile marcate cu majuscule nestelate corespund tripletei 072 [elementul Eq(fi,) ; 
axa 7(6,) ; elementul E (A); axa 2(8,) ; elementul E,(ñ,); axa" 3(63)] $i sint de forma: 


A; = Go Aa + &,(0,0, + 210,02) ; (6. 35) 
B, = & ,B, +28,0, — 3,0,0,) (6.136) 
ie Bas c Baa EAN) 5 2h (6.137) 
Ga = a,D, + 5545 + a4D;; (6.138) 
H, = aQE, + SBa + 4,E3; (6.139) 
Ka = a F, + SsCa + a4F,, (6.140) 
unde: A, = Tð; (6.141) 
Bas — Zu (6.142) 
C, = EE, + Rid. (6.143) 
bib (6.144) 
E, —0, (6.145) 
F = — Si (6.146) 
D, = B8, — 2,8,8; ; (6.147) 
2, e E AE (6.148) 
F, = Be, — Sub, (6.149) 
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Expresiile marcate cu majuscule stelate au aceeasi formá ca si cele nestelate, insá 
corespund tripletei O*7*2* [elementul Ej(nj); axa 7?(8;); elementul EI): axa 2'(e2) 
elementul E;(n$); axa 3'(e2), unde: 


-t 


&; +2; — 0; nj + fiu — 0; ai — 0, (6.150) 


i j-—f--1, p fiind numărul total de axe ale Msa. 


Una din ecuaţiile (6.129) — (6.131) este neindependentá, iar sistemul (6.129) — (6.134) 
nu contine variabila 04 = 03, astfel cá prin rezolvarea acestuia se obțin soluţiile numai 
pentru cinci variabile ale Msa. A șasea variabilă este dată de forma explicită 


(£9)30, = (Zo)? DD} + &(E,ES + FF3) + EF + F.ES. (6.151) 

În cazul Msa de familie f, numărul ecuațiilor independente din sistemul (6.129) — 
(6.134) și (6.151) se reduce cu f. 

La Msa — pentalatere cu cuple R, T,C, S sicu My, 1, variabilele necunoscute 


corespunzătoare cazurilor utilizate în practică sint precizate în tabelul 6.3 (s-au considerat 
numai variantele practice cu „input“ R sau T si cu „output“ R, T sau C). 


Tabelul 6.3 


Variantele Msa-pentalatere cu cuple R, T, C, S corespunzătoare 
cazurilor utilizate in practicá 


—————————————————— 


Mecanismul | meri Variabilele necunoscute Observaţii 
bm 
RCCRR 0,, sa, 04 — 05,54 — 55,05, 0; | 
i ————————— e I 
RCRCR 0,, sa, 03 = 03, 02, 52, 0; 

RCRRC Ba, 55, 04 = 05, 03, 01, si 
RRCCR 0,, 0, — 05, sa = sa, 02, 52, 01 
RRCRC | Ba, O3 = 03, sa = s3, 03, 01, st 
RRRCC 0,5, 04 = 05, 05,55. 05, 54 
RSRRR | 6, 04, 05, Ga, 03 = 05, 05, 07 Axa 2 este axá instantanee 
de rotație, versorul e,avind 
| orientarea îi, X ña 
EE el | 
RRSRR | | Ba Ga Ba = 02; 02,02, 07 Axa 3 = 3* este axă in- 
| stantanee de rotaţie, ver- 
| sorul é3 avînd orientarea 
| HÀ, X lis 
RRRSR 0,, 0 = 03, az, 05, aa, 01 Axa 2" este axă instan- 
| tanee de rotatie, versorul 
85 avînd orientarea 
| GE 
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În cazul cînd pe una din axele Msa, în locul 
cuplei R există o cuplă T, parametrii cuplei P se 
înlocuiesc cu parametrii cuplei 7. 

Metoda cuaternionilor duali combinată cu relațiile 
trigonometriei spatiale. La Msa —RCRCR (fig. 6.37) *), 
unghiurile „input“ și „output“ sînt 0, si respectiv D, 
Variabilele mecanismului sînt: 

— Unghiul de ieșire 0; (patru soluții 0,5 ... 043) este 
dat de soluţiile ecuației „input-output“: 


(e — 2d) 44 + 4(c — b) xà + 2a + e) a2 + 4(6 + 
L c) xg + 2d -- e — 0, (6.152) 
unde Xs = tg S (6.153) 
Coeficientii ecuației (6.152) au expresiile: 
a = a? — b? + a3 — bg; (6.154) 
b = a,b, + ajbi; (6.155) 
£ — Qet ME (6.156) 
d = bye, + Hei: (6.157) 
e = b3 + c3 + P ER (6.158) 
unde: 
a, = $23 s34(41 — S55,B1) — d4A41; (6.159) 
b, = 823 s34(Bj + 55541) — LB; (6.160) 
E E ET db CI e A4 (6.161) 
d, = Qag023 S34 + a44,523 c34; (6.162) 
£4 = 4353534 c34 + az4S23 c23; (6.163) 
hs ar IA (6.164) 
Qj —:333323 $34 A41; (6.165) 
bi = 5,4523 534 Bi; (6.166) 
ci = — 33345323 s34 + (c23 c34 + C1), (6.167) 
jar: 
Ai = 512 545 51; (6.168) 
Bi = — s45 s(51 + 12.1); (6.169) 
Ci = — c45c(12 + 51.1); (6.170 
Aj = 5,512 $45 cl + (2,5 012 s45 + a45512 c45) s1 (6.171) 
17 55512 651 545 s1 + a4,:(12 + 51.1) s45 — 
— asc (12 + 51.1) s45 — a455(51 + 12.1) c45; (6.172) 
Ci = — s4512 s51 c45 sl + a4,5(12 + 51.1) c45 + 
+ aygs(51 + 12.1) c45 + a44c(12 + 51.1) 545; (6.173) 


*) Pentru simplificare, pentagonul spatial este reprezentat ca un pentagon plan, ale cárui laturi si un- 
ghiuri trebuie însă considerate în sensul trigonometriei spatiale (semnificația simbolurilor conform fig. 6.28). 
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— Unghiul 8, (patru soluţii: 0,5 ... 045) este dat de soluțiile ecuaţiei: 


(n5, — Mg) 42 + Aas + ma + 08, = 0, (6.174) 
unde: 
6, SR 
Xa = tg = , (6.175) 
iar coeficientii au expresiile: 
lj, = 812 siätdiel — Bi s1); 9 (6.176) 
Wig, = S23[212(4551 + Bi cl) + t12 C2); 9 (6.177) 
au == C23(A551 + Brel — Cl — c34, (6.178) 
iar Aş, B, C; se obțin din (6.168) — (6.170), prin schimbarea de indici: 
1 2. $& 4.5 
LL joy (6.179) 
5 4 3 2 1 


Se retine numai una din rădăcinile ecuației (6.174): 


- lg, + 523 534 s3 


0, = 2 arctg ——L - (6.180) 
Man — Mai 
cealaltă reprezentînd o soluție străină. 
— Deplasarea s, (patru soluții: sj... Sap): 
Ia + Ja + Ko 
desc. cu e (6.181) 
H, 
unde: 
H, = l;ıc2 — mgs2; (6.182) 
I, = 812((4icl — Bjsl) (a4423 — ajal 12 s23) + 
H 812 s23[(45 — SB) cl — (B5 + s1145) s1]) s2; (6.183) 


5 
Ja = ((A$51 + B$cl) (aa3ł12 c23 — a,,8*12 s23) — Cy(aa3t12 c23 + 

+ AIE 3) + 112 s23[(45 — su B3) sl — (B3 + s1145) c1]] c2; (6.184) 
K,— — ags23(Af51 + Biel — CH + c12[(43 — wf si + 

de EE — CD e asd; (6.185) 


iar 4s, B;, C; se obțin din (6.171)—(6.173), prin schimbarea de indici (6.179). 
— Unghiul 93 (patru soluții: 0,5... 045) este unic determinat prin: 


1 " e 
s3 = — — (a,s5 + bueä Lei: (6.186) 
f 
qug 2l Emer ag d QN - 
c3 = — (a455 + 5165 + cj). (6.187) 
Îi 


— Unghiul 6, (patru soluții: 0,4, ... 0,4) este dat de soluțiile ecuaţiei care se obține 
din (6.174) prin schimbarea de indici (6.179). 


*) Notaţie prescurtată simbolică: Sij = coseca;,; Cij = sec aj; fij = ctg Se 


1j! 
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— Deplasarea s, (patru soluţii: s44 ... 544) este dată de relaţia care se obţine din (6.181) 
prin schimbarea de indici (6.179). 

Ín cazul general, Msa-RCRCR prezintă patru configurații pentru aceeași valoare 
unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic (tabelul 6.4). 


Tabelul 6.4 
Cele patru configurații ale Msa-RCRCR corespunzătoare aceleiași valori 
a unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic 


Constantele 
mecanismului A12, Ras, Bau: Out: A51, Sur» Saas $855 Oiz Dos Dan: oa 
Variabilele Moin, e a —À m 
mecanismului I II | III IV 
EE 
6, m 6, d | 6, 0, 
@ | 815 Oa | 6, | 6,5 
| į 
ÉL e E | __Sz2 | 532 PE $42 S 
D | UE 0 E | 055 mu | Das 
BN. | Um Bes o. | 034 | 844 
Sa | Sia $94 | i Gen | se 
9 d i dÉ | D as 


La Msa-RCRRC (fig. 6.38), unghiurile „input“ 
$i „output“ sînt 0, și respectiv 04. Variabilele me- 
canismului sînt: 

— Unghiul de ieșire 0, (opt soluții: 0,, ... Dec 
este dat de soluțiile ecuației „input-output“: 


Zum, -+ [(u + w)? — 02] v25 + [(w — w)? + 


H 


+ v3] w, — 2v(u — w) Uga — 2u(u + w) tagWag -+ 


+ 2(u? — w?) vaw = 0, (6.188) 

unde 
De ) 
žy = Kë . (6.189) 


Coeficientii ecuatiei (6.188) au expresiile: 


u = — puz — qw, — (q”s? 516045 — v" + fis51 s45 s3) (1 + x2); ( ) 
v = — Puse — (P + P) vs — (P” — b + 9) wag — (5151645 — 7) (1 +48); — (6191) 
w = fas — pva (p' + q) was — (gs? 51 045 — v + fis51 s45 s3)(1 -+ 32); (6.192) 
( ) 

( ) 

) 


4 rye ? Ae 7. 
Han = l3X8 + lata — la; 
Jo = 2 l Zen -L 91: 
gan = ThaX2 + mate + Mz; 


Wz = ai + Maia + Ng, (6.195 
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unde: 
f" = — [sus12 + ssss(12 — 51)] s23 s34 s45; €) (6.196) 
E = 2[(4,5012 s45 + a45512 c45) s23 s34 — dell s45]; (6.197) 
f = [sus12 + sg55(12 + 51)] s23 s34 s45; *) (6.198) 
q” = ([asae(12 — 51) s45 — ajgc(12 — 51) s45 + 
-+ a455(12 — 51) c45] s23 s34 — ds(12 — 51) s45} &,; 9 (6.199) 
g = 2(SucSl A- Sss) s12 651 s23 s34 s45; (6.200) 
q {[ — ac(12 + 51) s45 — aṣe(12 + 51) s45 — 
— aazs(12 + 51) c45] s23 s34 + d,s(12 + 51) s45} 851 *?; (6.201) 


r” = {[— as(12 — 51) c45 + augs(12 — 51) c45 — 
— aasc(12 — 51) s45] s23 s34 — dell — 51) c45 + e,) s51 s45; (6.202) 


p ss 2sus12 s? 51 s23 s34 545 c45; (6.203) 
rv = — ([a,55(12 + 51) c45 + ajgs(12 + 51) c45 + 
+ a45c(12 + 51) 545] s23 534 + d,c(12 + 51) c45 — e,) s51 s45, (6.204) 
jar: 
D = — 812551 45; (6.205) 
l, = — 2812551 Bj; (6.206) 
mz = — sS1(i12 Bg — 112 C3); (6.207) 
m3 = 2112 551 45; (6.208) 
mg = s51(112 B$ + 112 C3); (6.209) 
nz = — c51(B3 + C3) — c45; (6.210) 
ng = 2c51 43; (6.211) 
ng = c91(B$ — C$) — c45. (6.212) 
45, Bg, C$ se obțin din (6.168) — (6.170), prin schimbarea de indici: 
1 2 3$ 4 5 
b su d. d (6.213) 
2 wd. 5 1 2 


— Unghiul 0, (opt soluții: 0,4 ... Daa este dat de soluţiile ecuaţiei care se obține 
din (6.188), prin schimbarea de indici (6.179). 

Perechile de valori 05,, 05, care corespund aceleiași configurații k, sînt soluțiile 
ecuatiei: 


14352. + mMag02 + ngg = 0, (6.214) 


unde 743, Mag, ngg se obțin din (6.176) — (6.178) prin schimbarea de indici: 


1, 2 38 4 5 
t t La} (6.215) 
3 


Notatie prescurtată simbolică: 


s(kl + km) = sin apg COS Zym + cos Cil sin Xem? s(kl - km) = sin pp COS Gin — COS yr sin SS ZE 


c(kl + km) = cos Zei COS om — sin Sat Sin Xem? c(kl — km) = cos Xp COS Xe + sin Sri sin ape 
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— Unghiul 6, (opt soluții: Dun ... De este unic determinat prin sistemul de ecuații: 
A554 + Bei = C$ = c(12 + 51.1); (6.216) 
[3451 + Mascl + nga = 0, (6.217) 


unde .4$, Bz, C3 se obțin din (6.168)— (6.170) prin schimbarea de indici (6.125), iar 


133, Mag, Nga se obțin din (6.176) — (6.178), prin schimbarea de indici: 


i 2. 3$ & 5 
DN 1 d (6.218) 
Ty T 5 4$ 3 


— Unghiul 05 (opt soluții: 0,3 ... 05;) este unic determinat prin sistemul de ecuaţii 
care se obțin din (6.216) — (6.217), prin schimbarea de indici (6.179). 
— Deplasarea de ieşire s (opt soluții: Sg ... Sg) este dată de relația: 


8352 + bac2 + c3 = fas5, (6.219) 


unde ag ... fa se obțin din (6.159) — (6.164), prin schim- 
barea de indici (6.213). 

— Deplasarea s, (opt soluții: s,4... sg4) este dată 
de relaţia care se obține din (6.219), prin schimbarea 
de indici (6.179). 

În cazul general, Msa-RCRRC prezintă opt 
configurații pentru aceeași valoare a unghiului de 
intrare 0, în cadrul ciclului cinematic (tabelul 6.5). 

La Msa-RRCRC (fig. 6.39), unghiurile „input“ și 
„output“ sînt 0, si respectiv 0,. Variabilele mecanis- 
mului sînt: 


Fig. 6.39 


Tabelul 6.5 


Cele opt configurații ale Msa-RCRRC corespunzătoare aceleiași valori 
a unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic 


Constantele 


A34, un, Aso Aiz, Aass 5335 S55 Së ane Xag A5 1s Xiz, Dan 


Configuraţia 


| I II III IV | V VI VII VIII 

$5 Lë | o | o | o | o | 0 | 6 | o 

_ 04 E 024 | Isa | Dia 054 | Osa | um 854 

| 

Sa SÉ 324 534 | Saa | E 564 | Zou | Zei 

d D 2e Heo] SS | Wa E dao Ge | Sa | Së 
RK Ke ig uleh al VE: 
Ba | On | ax | Ss | Se | Se | Se | fe | fe 
Sa Sia | $22 $32 | Zus S52 | 362 zen JI Sea 
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— Unghiul de ieşire 0, (opt soluții: 0,5. .. Deal este dat de soluțiile ecuaţiei „input- 


output“: 
Sula ggda + Eas + alio ësliaga H Sendo, T gold ma, + Celia + 
F Sen, H Solana F Bulat + Bania o gial ot + (6.220) 
Eila M2 Mo, + ëislaätauä = 0, 
unde 
0, 
x% = tg — (6.221) 
2 
Coeficientii ecuației (6.220) au expresiile: 
g = — 4d? Lei: (6.222) 
g =. -4-2ae— 4c e (6.223) 
H 402; (6.224) 
Ea = — 4(be — 2cd); (6.225) 
gg = — (ce — 2bd); (6.226) 
£g = — (ad — 2bc + de); (6.227) 
£; = 2(ae + 2b? — 2c? — 2d? + 02); (6.228 
£g = 2(ae — 2b? + 2c? + 242); (6.229 
gg = 2(— a? — ae — 2b? + 2c? + 242); (6.230 
gio = — (ab + be — 2cd); (6.231) 
£j — 4(ac + 25d); (6.232 
£19 = Alad — 2bo); (6.233) 
£jg = — Ád(2a +- e); (6.234 
£j4 = Ac(a — e); (6.235 
B = 4b(a + 28), (6.236) 
iar: 
lj, = "x8 dx, d; (6.237) 
Hio = j"xB + ăia; (6.238) 


5a, Hië + k'xa + E, (6.239) 
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unde: 
i" = s(12 = 23)s45 sl; (6.240) 
i^ — 252384561; (6.241) 
i = s(12 + 23) s45 el: (6.242) 
j” = — s45 s[51 + (12 — 23).1)]; (6.243) 
j' = 2651 523 545. st: (6.244) 
j = — s45 s[51 + (12 + 23).1]; (6.245) 
k” = c34 — c45 c[51 — (12 — 23).1]; (6.246) 
k’ = 2s51 s23 c45 s1; (6.247) 
k = 634 — c45 «(51 — (12 + 23).1]. (6.248) 
— Unghiul! 6; (patru soluții: 0,3... az) este dat de soluțiile ecuației (6.152). Pere- 


chile de va 


» Ops care corespund aceleiași configurații $, sînt soluțiile ecuației: 


(ng, — ma) x2 + Zass + ma, + na = 0. (6.249) 


— Deplasarea de ieşire s, (opt soluții: Sig... 585) este dată de relația (6.181). 

— Unghiul 8, (patru soluții 6,4 ... 04,4) este dat de soluţiile ecuaţiei care se obține 
din (6.174) prin schimbarea de indici (6.179). 

— Deplasarea s, (patru soluții: s;4... 544) este dată de relația care se obține din 
(6.181), prin schimbarea de indici (6.179). 

— Unghiul 0, (patru soluții: 0,4... 045) este unic determinat prin relaţiile (6.186) 
si (6.187). 

În cazul general, Msa-RRCRC prezintă opt configurații pentru aceeaşi valoare a 
unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic (tabelul 6.6). 


Tabelul 6.6 


Cele opt configurații ale Msa-RRCRC corespunzătoare aceleiași valori 
a unghiului de intrare 0, în cadrul ciclului cinematic 


Constantele 


mecanismului 0315 Gg, Tiis ans Bas Bian Bann Siar Cin. iari Bien Do 
Vaziabilele Wes ! Configuratia i l » 
mecanismului I | II | iu | Iv | V | VI | vi | wt 
i 9, | 8 | 8 ho LR ZS | a 9, 8| | A 
0. 9,5 0.3 | Usa | | Has | Oss Kë 45 
ji * — Ur NT k Osa 1 Da 04 | 94 
e HE Zei Sa _|__ $84 | sia ECH 544 
n LE g 3 0, 3 055 | 055 | 855 | 0-3 945 | dÉ 
9, „dl KI Am 055 | ss 055 E 0; | De CS | " 
$ 22 S22 d "a Saz sa | Ze: S72 582 
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Metoda matriceală. La Msa cu cuple R, T, C (fig. 6.36), variabilele mecanismului 
sînt soluțiile ecuației matriceale: 


M,M,M, = NN y (6.250) 
care se poate utiliza și sub forma 
MM, = Nah ANS (6.251) 
unde 
N; = Mi, (6.252 


matricea de transformare M, fiind definită de (6.86), în care ia succesiv valorile: 
j= 1,2, 3% 4,5. (6.253) 


La mecanismele cu cuple cinematice generale, pentru mecanismul echivalent cu cuple 
de clasa V, ecuaţia matriceală a deplasărilor este de forma (6.88) sau (6.89). 

6.2.2.2. DETERMINAREA VITEZELOR. Metoda contururilor vectoriale. Se aplică 
procedura, descrisă la $ 6.2.1.2, utilizînd sistemul ecuațiilor de deplasare (6.129) — (6.134) si 
(6.151). 

Metoda cuaternionilor duali combinatá cu relatiile trigonometriei spatiale. Vitezele 
relative în Msa-RCRCR, RCRRC si RRCRC se obțin prin derivarea în raport cu timpul 
a expresiilor deplasărilor deduse la $ 6.2.2.1. Ca și în cazul deplasărilor, distribuția de 
viteze în aceste mecanisme prezintă, în general, pentru fiecare pereche de valori de intrare 
0,, 0,, un număr de soluții egal cu numărul de configurații pozitionale al fiecărui tip de 
mecanism. 

Metoda matriceală. La Msa cu cuple R, T, C, vitezele relative sint soluțiile ecuației 
matriceale 


> 
KN E Mi — Mg = 0, (6.254) 


i=1 


unde matricea M; este definită de (6.94). 

La Msa cu cuple cinematice generale, pentru mecanismul echivalent cu cuple de clasa 
V, ecuația matriceală a vitezelor este de forma (6.97). 

6.2.2.3. DETERMINAREA ACCELERATIILOR. Metoda contururilor vectoriale. 

Se aplică procedura descrisă la § 6.2.1.2, utilizînd sistemul ecuațiilor de viteze deduse 
conform § 6.2.2.2. 

Metoda cuaternionilor duali combinată cu relațiile trigonometriei spațiale. Accele- 
rațiile relative în Msa-RCRCR, RCRRC, RRCRC se obțin prin derivarea în raport cu 
timpul a expresiilor vitezelor relative deduse conform $ 6.2.2.2. Ca şi în cazul deplasărilor 
şi vitezelor, distribuția de acceleratii în aceste mecanisme prezintă, în general, pentru 


fiecare tripletă de valori de intrare 0, 6, 6, un număr de soluţii egal cu numărul de 
configurații pozitionale al fiecărui tip de mecanism. 

Metoda matriceală. La mecanismele cu cuple R, T, C, prin derivarea în raport cu 
timpul a sistemului de ecuații analitice independente corespunzător ecuaţiei matriceale 
a vitezelor (6.254), rezultă — în cazul Msa de familie f — 0 — un sistem de șase ecuații 
independente care determină cele șase necunoscute q,(0: sau $4). 

6.2.2.4. CÎTEVA Msa PENTALATERE UTILIZATE ÎN PRACTICĂ. Msa-RRRRR 
format din două mecanisme Bennett în serie (mecanismul Goldberg ; fig. 6.40) cu f = 2 şi 

019 Gen aa 


Ma = 1|4,57445; S11 > 522 — S33 = 544 = 555 0; às 045; ` EARS i 
Sin «s Sin dog ` SINOgq 
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Ln 


Tig. 6.40 


În acest caz baza Msa se consideră formată din normalele comune (ze Și (A61) dintre 
axele fixe ë respectiv £, și axa auxiliară (8) [definită prin (agg) = «34; (61) = Ga: 
(ase) = 434; (de) = digg]. 

Ecuatia input-output este de forma: 

i (c12 + c23) s1 (c12 -- c34) s5 
arctg —————— — — —— + arctg - 
c(12 + 23.1) — c1 £(12 + 34.5) — c5 


LY = 180, 


Msa— RSRRR cu două axe conţinute în și două axe perpendiculare pe același plan 
(fig. 6.41, a si 6.41, b) cu f=0 și Mq — 1 (ag, = 270°; agg = 0°; a5, = 90°; sa = 


= $44 — Bas = 0): 
8, pe direcția djs X ds; 
: 235) 
(85), = 90? + 8,,, SI (6459) 
Yo + Gs 
unde: tg 8,5 = Sh, ; (6.256) 
Aa Su 
" t m + 2a44v - 
X2 > UY + E sii ; (6.257) 
11 
2 i 
> — b (b2 — a0)* s 
Yu = IEEE Ed (6.258) 
aug COS 6, + asi ^ 
Wie pee tu (6.259) 
1 
v = (a34 — a$, sin? 0)* ; (6.260) 
a=u? + 1; (6.261) 


*) Indicii 1 s. 2 corespund celor două configurații ale mecanismului, reprezentate în fig. 6.41, a şi 6.41.5 
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m 
m 
esio 


m 3 = cn 
gom 2an (- EC ] s (6.267) 
252 
Su EL | 
Celelalte variabile se obțin prin particularizarea ecuaţiilor generale (6.129) — (6.134) 
şi (6.151) pentru constantele date ale mecanismului. 


Msa — RSPRR cu două perechi de axe concurente și trei unghiuri de încrucișare ale 
axelor egale cu 90° (fig. 6.42) cu f=0 și M, = 1(853 = a3, = a5, — 0; x34 = Uys = €i = 
= 90°; Ba = 0"): 


|| 34; 89 pe direcția djs X Ga" 
0, = 270° — arctg E d (6.268) 
5u 


Celelalte variabile se obtin prin particularizarea ecuatiilor generale (6.129) — (6.134) 
$i (6.151) pentru constantele date ale mecanismului. 
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ORGANE DE MASINI 


NOTAȚII GENERALE SI UNITĂȚI DE MĂSURĂ 


În afară de notaţiile generale menţionate in cele ce urmează, valabile pentru întreaga parte de organe 
de mașini, la fiecare capitol s-au dat notatiile specifice organului de mașină tratat; 


A  — distanța dintre axe; 

€ — ceficient de siguranță; 

d — diametrul arborelui; 

E  — modulul de elasticitate longitudinal; 
F  — forța; 

G — modulul de elasticitate transversal; 
g — accelerația căderii libere; 

D — raportul de transmitere; 

m — modulul de angrenare; 

Mj; — momentul de încovoiere; 

M: — momentul de torsiune; 

n — turafia; 


b — presiunea; 

R — raza; 

D — viteza; 

Og  -— rezistența admisibilă; 

Oe  — limita de curgere; 

ER — efortul unitar de încovoiere; 
Or  — rezistența de rupere; 

or  — efortul unitar de tracţiune; 
ik — coeficientul de frecare; 

Ul — randamentul; 

i — efortul unitar de răsucire; 
DI — viteza unghiulară. 


Tabelul I 


Unităţi SI, multipli și submultipli uzuali și alte unități utilizate practic 
Unităţi de spațiu, timp si periodicitate 


Mărimea şi simboluri 


Unitatea SI, 
multipli și 
submultipli SI 
pia ————— «"— ———————— —— ————— 


| 


Alte unitáti care pot fi utilizate 
Si observatii 


Lungime: 7, L km | l al (an lumină) = 9460,5 Tm 
Lăţime: b, B m | 1 mlm (milă marină) = 1,852 km 
Înălţime: A, H mm | Submultipli SI cu denmiri 
Grosime: s, d, 8 um ciale: 
Razá:v, R nm 1 Å (Angström) = 100 pm 
Diametru: d, D | 1 X (unitate X) — 100 fm 
Distantá: s, x, y, z 
Arie (suprafață): s, S, A, F km? | Multipli și submultipli SI cu 

m? | denumiri speciale: 

cm? | l ha (hectar) = 1 hm? 

mm? | Latar = 1 dam? 

| 1 barn = 100 fm? = 0,01 X? 

Volum: v, V mă | Submultipli SI cu denumiri spe- 

dm? | ciale: 

cm? | 1 hl = 100 dm? = 0,1 m? 

mm? | 1 1= 1 dm? 


I onmi: doom? 

Pentru volumul lzmnelor depuse 
în stivă se utilizează: 

1 ster = 1 m? 

Volume de gaze în condiții n 
male (STAS 1665-69), exemple: 

1 më = 1 m5la 0°C si 1 atm 

3 - td 
1mn-1m?la20?C si lat 
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Tabelul I (continuare) 
FEE Q"————————Ó———— 
Jnitatea SI, Alte unitáti care pot fi utilizate 


Márimea si simboluri multipli și. | și observații 
submultipli SI 


puer ks | 1a (an) — 365 d (sau 366 dj 
S | 1 d (zi) =24h 
ms | 1 h (oră) = 60 min 
| us | 1 min (minut) = 60s 


ns Este permisă utilizarea multip- 
lilor uzuali ai zilei și anului: 
săptămîna, decada, luna, tri- 
| mestrul, deceniul, secolul 

| | O anumită dată sau oră (la fel 
un interval de timp) se và scrie 
| | respectind STAS 3331-62, adică: 
| 07. 01. 1963 sau 7. 1. 1963; 
14 h 32 min 14,6 s etc. 


| d 
km/s 
| dis | 1ikm/h = m/s 
, W m/s 3.6 
= s — 0,51 m/s 
cm/s 1 nd (nod) = 1 mlm/s = 0,51 m/s 
. 1 
| 1m/min- — mis 
| 60 
| | E. 
1 mm/min = — cm/s 
| | 6 
| m/s? Submultiplu SI cu denumire spe- 
cm/s? cială: 
| 1 gal = 1 cm/s? 
, 1 1 ; l " | P — 017/45 o mm e 
Ur (unghi plan): | rad | 1 rad = 57°17 45,4 = 57,295 
x, B, Y, 5,0, e, y | | 1 C (cerc, unghi plan total) = 
mrad = 1rot (rotaţie) = 2r rad = 
| = 360? = 4008 


| | 1 D (drept, unghi drept) = 


TU 
= 1 L (cadran) = — rad = 


90? — 1008 

1° (grad, grad sexagesimal) = 
= 60 

1 (minut) = 60” (secunde) 

18 (gon, grad centesimal) = 100° 
1€ (minut centesimal) = 100cc 
(secunde centesimale) 
1mg(miime 6000, miime Rima- 


1 
ilhio) = —— C 
| 6 000 
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Mărimea și simboluri 


Unitatea SI, 
multipli și 
submultipli SI | 


Tabelul I (continuare) 
——ES—————————————"!nsmunü!— 


Si observatii 
| 


Alte unităţi care pot fi utilizate 


„0 ———— 


1 
mentală) = —— C 
6 400 
Submultiplu Si cu 


specialá: 


1 ma (miime adevărată) 
— ] mrad — C/2000 x —C/6283 
| Se recomandá ca in locul divi- 
zării gradului sexagesimal in 
minute si secunde sá se utili- 
zeze divizarea zecimalá directá 


| 1 mi (miime 6400, miime instru- 


denumire 


Unghi solid: Q, o 


sr Í S(sferá, unghi solid total) = 4r sr 
Viteză unghiulară: co rad/s 1 rot/s (rotație pe secundă) = 
= 2r rad/s 
1 rot/min (rotație pe minut) = 
= 2r rad/min = — rad/s 
| 30 
Acceleratie unghiulară: rad/s? | 1 rot/s? (rotație pe secundă la 
£, V a pătrat) = 2x rad/s? 
1 rot/min? (rotație pe minut la pá- 
: T ; 
trat) = 2x rad[min? — — mrad/s? 
| 1,8 
Perioadă: T s | 
Frecventá: f, v MHz | 1 Hz = 1/s 
kHz Pentru frecventá de rotatie (tu- 
Hz | ratie) se utilizeazá: 
| 1 rot/s = 1 Hz 
1 
1 rot/min = — Hz 
| 60 
Unităţi mecanice 
Masă: m, M Mg Multipli SI cu denumiri speciale: 
Cantitate de materie: kg 1 t (tonă) = 1Mg 
K, y, n,Q g : S 
wb e Zap | 1 q (chintal) = 100 kg 
ug | Pentru cantitatea de materie 


| se mai utilizează: kmol (kilo- 


mol), mol 
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Tabelul I (continuare) 


———————————————————————————————— 


Márimea si simboluri 


Unitatea SI, 
muitipli si 
submultipli SI 


Alte unitáti care pot fi utilizate 
$i observatii 


eee 


Densitate (masă volu- 


mică): p, D 


kg/dm? — g/cm? 


Multipli SI cu denumiri speciale: 
1 t/m? — 1 kg/dm? 

1 kg/l = 1 kg/dm? 

1 g/ml = 1 g/cm? 

1 g/l = 1 kg/m? 


Densitate de suprafatá a kg/cm? 
; 2 
masei: pg kg/m 
g/m? 
Densitate de lungime a kg/m Submultiplu SI cu denumire 
asei: py s/m specială: 
f 
1 tex = 1 g/km = 1 mg/m 
Volum masic: v m?/g Submultipli SI cu denumiri spe- 
m?[kg ciale: 


dm?/kg = cm?[g 


1 m3/t = 1 dm?/kg 
11/kg —1 dm?/kg 
1 ml/g = 1 cm?/g 


Debit de volum: Qy 
Consum de volum: V, 


m/s 
dm/s 
cm3/s 


11/s = 1 dm?/s 


1 
1 l/min = — dm?/s 


1 le d d 
1 Up = — cm?/s 
3,6 


Viteza volumică (liniară) 
a unui curent: vV, cC, u, wW 
Densitatea (de suprafață) 
a debitului de volum: gr 


m/s = m/s. m? 


cm/s = cm?[s - cm? 


1 km/h = — m/s 


1 
[3,6 


Debit de masă: Qm 
Consum de masă: m 


Viteza masicá a unui 
curent: Vm, Wm, u, pV 

Densitatea (de suprafață) 
a debitului de masă: qm 


kg/s - m? 
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Tabelul I (continuare) 


————————————————————————————— 


Márimea si simboluri 


Unitatea SI, 
multipli si 
submultipii SI 


Alte unitáti care pot fi utilizate 
şi observaţii 


Impuls (cantitate de miş- 
care): H, p, mv 


kg - m/s 


Moment cinetic (momentul 
impulsului, momentul 
cantității de mișcare) : 

b, d, DT 


| 


kg . m?/s 


Moment de inerție, moment 
de inerție dinamică 
(planar, axial, polar, 
centrifugal): I, J 

Moment de giratie: MD? 


kg - m? 


Momentul geometric al m5 
unui volum: Ip cm? 
Momentul geometric al m4 
unei suprafețe: axial Ia, 
polar Ip, centrifugal Izy cmt 
Momentul geometric al m3 
unei linii: I cm? | 
Fortá: F, P,Q, R MN IN = 1 kg- m/s? 
Fortá gravitațională EN ` Multipli și submultipli SI cu 
(greutate): G daN denumiri speciale: 
N | g Y 
1 sn (stená) — 1 kN 
mN | ( ) 


1 dynă = 10 uN 


Greutate volumicá 


kN/m? = N/dm? 


(greutate specifică): Y daN/dm? 
daN/m? 
Impulsul forței (percuție): kN. s 
I,i, P daN -s 
| N.s 
Moment (al unei forte, EN -m 
al unui cuplu, de răsuci- daN.:.m 
re, de încovoiere): M N-m 
daN - cm 
Impulsul momentului: L daN:m.s 
N-m-s 


daN - cm. s 
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Tabelul I (continuare) 


eg 


Mărimea și simboluri 


Unităţi SI, 
multipli și 
submultipli SI 


Alte unităţi care pot fi utilizate 
şi observaţii 


E 


Viscozitate dinamică: 


Um» f 


N + s/m? 
mN . s/m? 
uN - s/m? 


Submultipli SI cu denumire 
specială: 

1 P (poise) = 1 daN - s/m? 

1 cP (centipoise) = 1 mN - s/m? 


Fluiditate: 9 m2/mN - s 
Viscozitate cinematică: v m?/s Submultipli SI cu denumire 
mm2/s specială: 
1 St (stokes) = 1 cm?/s 
1 cSt (centistokes) = 1 mm?/s 
Presiune: p GPa 1 Pa (pascal) = 1 N/m? 
MPa Presiuni normale: 
SCH pN = latm = 760 mm Hg 
mPa Pn = lat = 0,981 bar 
Pa Multipli şi submultipli SI cu de- 
e numiri speciale: 
1 hbar (hectobar) = 10 MPa 
1 dabar (decabar) = 1 MPa 
1 bar = 1 daN/cm? = 1 dN/ 
jmm? = 0,1 MPa 
1 cbar (centibar) = 1 kPa 
1 mbar (milibar) = 100 Pa 
1 ubar (microbar) = 1 dN/m? = 
= 1 barie = 0,1 Pa 
1 pz (piez) = 1 kPa 
De notat corespondentele prac- 
tice (eroare sub 2%): 
1 atm = 1 daN/cm? = 0,1 MPa 
lat = 1 daN/cm? = 0,1 MP 
1 mm H,O = 1 daPa (decapascal) 
imm Hg = 1 torr = 13,3 daPa 
1 mbar = 0,75 mm Hg 
'Tensiune mecanicá: daN/mm? Multipli si submultipli SI. cu 
6, 7 MN/[m? = N/mm? denumiri speciale: 
Densitate de suprafață a daN/cm? 1 hbar (hectobar) = 1 daN/mm? 
forței: Ys N/cm? 1 dabar (decabar) = 1 N/mm? 
i N/m? 1 bar = 1 daN/cm? 


Modul de elasticitate: 
E, G 

Modul de compresibilitate 
volumicá: K, k, y 
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Tabelul I (continuare) 


Mărimea și simboluri 


Unităţi SI, 
multipli și 
submultipli SI 


Alte unităţi care pot fi utilizate 
și observaţii 


Tensiune superficială: 


Y 


6, Y 
Densitate de lungime a 


daN/cm — kN/m 
N/m 


mN/m 
fortei: v, | 
E | " 
Lucrul mecanic: L, 4 MJ NE J (joule) = 1N-m 
Energie (cinetică, poten- kJ 1 kWh = 3,6 MJ 
țială), forță vie: E, W daJ | 1 Wh = 3,6 kJ 
J | Submultiplu SI cu denumire 
mJ | specială: 
S AN l _ lerg = Qiu] 
Rezilienţă: K, KCU, da J/mm? 


Ka, 9n 


MJ/m? = J/mm? 


da J/cm? 


J/m? 


Putere: P, N 


1 W (watt) = 1 J/s 


Unităţi termotehnice 


Temperatură: T, 4,0, 7 K RG LR 
| tPC] = T[K] — 273,15 
| Temperaturi normale: 
| tw — 0*C 
- tn Se 20°C —— 
Coeficient de dilatare 1/K | 1/*C = 1/K 
liniară: o, A | 
Coeficient de dilatare 
volumicá: y, H 
Coeficient de crestere a 
presiunii: f 
Căldură, cantitate de căldu- TJ 1 Gcal = 4,2 GJ 
ră, energie termică, po- GJ 1 Mcal = 4,2 MJ 
tential termodinamic: Q MJ | 1 kcal = 4,2 kJ 
Căldură latentă: L kj | tods] 
Căldură de transformare: Qer J 


Energie internă: U, E 
Entalpie: H, I 
Energie liberă: F 
Entalpie liberă: G 
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Tabelul I (continuare) 


Mărimea și simboluri 


Unităţi SI, 
multipli și 
submultipli SI 


Căldură latentă masică: / MJ/kg 
Căldură de transformare kJ/kg 
masică: gir J/kg 

Cáldurá masicá de ardere, 

energie calorificá masicá 

(superioará, inferioará): 

Qs. ds; Qi, di | 
Energie internă masică: u,e | 
Entalpie masică: %, 7 | 
Energie liberă masică: f 
Entalpie liberă masică: g 
Capacitate calorică (capa- kJ/K 

citate termică): C | J/K 


a) la presiune constantă: Cp 
b) la volum constant: Cy 
Entropie: S 


Capacitate caloricá masicá: c 


kJ/kg- K 


Alte unități care pot fi utilizate 
și observații 


1 kcal/kg = 4,2 kJ/kg 


I kJ/PC = 1 kJ/K 
| kcal/K = 4,2 kJ/K 
1 kcalf?C = 4,2 kJ/K 


1 kJ/(kg: °C) = 
k 


— la presiune constantă: cp J/kg: K 1 kcal/(kg - K) = 4,2 kJ/kg. K 
— la volum constant: cy | | kcal/(kg °C) = 4,2 kJ/kg: K 
Entropie masică: e | 
Flux termic, putere termică: MW 1 Gcal/h = 4,2 GJ/h = 1,16 MW 
0. a kW 1 Mcal/h = 1,16 kW 
W 1 kcal/h = 1,16 W 
Densitate de flux termic: MW/m? 1 Gcal/m? -h = 1,16 MW/m? 
o. o kW/m? 1 Mcal/m?- h = 1,16 kW/m? 
W/m? 1 kcal/m?- h = 1,16 W/m? 
Conductivitate termică: W/m.: K 1W/m-°C = 1W/m: K 


A, k 


1 kcal/m - h - *C = 1, 16 W/m. K 


Transmisivitate termică, 
coeficient de transfer 
al căldurii: oe &, K, U 


W[m?- K 


1 W/m? -°C = 1 W/m?- K 
1 kcal/m?- h - ^C = 1,16 W/m?- K 


Difuzivitate termică, 
coeficient de transfer al 


temperaturii: a, x, 1, y, k 


m2/s 


1m2/h = m?[s 


3600 


Observaţie. Utilizind unitatea mol (kmol) pentru cantitatea de materie se definesc: masă molară, volum molar, 
energie interná molará, capacitate termicá molará etc. 


EX 
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Tabelul I (continuare) , 
Unităţi SI, b tar care mut Hn M 
Mărimea gi simboluri multipli și SS Wn pus por D nilipata i: 
submultipli SI , T Mi a 
Unităţi electrotehnice (unităţi principale ) dk 
Intensitatea curentului kA 
electric: T A 
mA 
uA | 
Sarcină electrică, cantitate kC 1 C (coulomb) = 1A.s 
de electricitate: Q, q C 1 A-h = 3600C 
Flux electric: ¥ mC 
uC 
Tensiune electrică: U MV 1 V (volt) IW/A —10-A 
Tensiune electromotoare: e | kV 
Potential electric: V V 
mV 
Capacitate electricá: C F 1 F (farad) = ICH 
uF 
pE | 
| 
Rezistență electrică: R MO 1 Q (ohm) = 1 V/A = 1 W/A? 
KO 1 (07! = 1 S (Siemens) 
Q 
Energie electrică: W 
= Vezi energie și putere mecanică 
Putere electrică: P 
Flux magnetic: d Wb 1 Wb (weber) = 1 V.s 
mWb Submultiplu SI cu denumire 
specială: 
1 Mx (maxwell) = 10 nWb 
—- | 
Inductie magnetică: B T 1 T (tesla) — 1 Wb/m? 
mT Submultiplu Si cu denumire 
uT specială: 
nT 1 Gs (gauss) = 0,1 mT 
Inductantá proprie: L H 1 H (henry) = 1 Wb/A = 
Inductantá mutuală: M mH = 1V.s[A 
uH 
nH 
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Mărimea şi 


Un 


Unităţi SI, 
multipli și 
submultipli SI 


ități optice (unităţi pr 


Tabelul I (continuare) 


Alte unităţi care pot fi utilizate 
și observații 


încipale ) 


Intensitate luminoasă: I, J kcd | 
dacd | 
cd 
| mcd 
Flux luminos: d F klm 11m (lumen) = 1 cd: sr 
| dalm 
| Im 
mlm 
Iluminare: £ MIx 11x (lux) = 11m/m? 
| klx Multiplu SI cu denumire spe- 
lx cială: 
mlx 1 ph (phot) = 10 klx 
Convergentá a unui sistem igi Denumire specialá a unitátii SI: 


optic: C 
Putere optică: o 


1 D (dioptrie) = 1 m^! 


Unităţi acustice (unităţi principale ) 


Interval de frecvență: Af 


1 octavă corespunde la f,/f, = 2 


Nivel de presiune sonoră: 


Lh 


1 dB (decibel) corespunde la 


20 — 
bib, =V 10 = 1,12 
Nivelul Lj, in dB este: 


Ly = 201g £. 


Po 
(cu Po = 20 uN/m? = 20 uPa) 


Nivel de tărie sonoră: Ly 


1 fon corespunde la 1 dB, la 
1000 Hz 

Nivelul Ly în foni corespunde la 
Lp, la 1000 Hz 


7. ORGANE DE ASAMBLARE 


7.1. ASAMBLĂRI FILETATE 


As, Ap — aria secţiunii transversale a șurubului, lf — lungimea de flambaj; 
respectiv a pieselor strînse; : p, p'  — pasul filetului, respectiv cursa șurubului; 
e rtt ée gurubunil, SET: A pieselor S — dimensiunea deschiderii cheii; 
c — coeficientul de sigurantá; z - — numărul de spire al piulitei; 
d, da, d, — diametrele exterior, mediu si interior ale oe — unghiul filetului ; 
fletu 3 zhiul mediu re a spirei; 
Es, Ep — modulul de elasticitate al materialului Bu e EE le H i A M. SENT 
şurubului, respectiv al pieselor strînse; 8(8,), 3p(8,) — detormaj abului, respectiv 
Est, En — modulele de elasticitate ale materialelor ale pieselor strînse; 
în funcţie de temperatură; Opr = 4Folmd? — efortul unitar de prestrîngere; 
Pa Pi — forţa de prestringere inițială, respectiv u, Ws ẹ,  — coeficientul espectiv unghiul de 
remanentă; frecare pentru filetul pătrat și respectiv 
k — înălțimea capului şurubului; pentru filetul triunghiular, trapezoidal 
Ze — numărul de începuturi ale filetului; eko" i Gg 
ls, lp — lungimea şurubului, respectiv a pieselor x — coeficientul de rigiditate al asamblării 


strînse; filetate. 


Profilul 
filetului — 


P | | Surubul 
Capul Füetu] Pula 
1 Corpul /letu 1 
surubului gurubalur 
Fig. 7.1 


La o asamblare filetatá *) se deosebesc urmátoarele elemente principale (fig. 7.1): 
corpul sau tija şurubului, formată dintr-o parte filetată $i una nefiletată, capul șurubului 
şi piulita filetată la interior; elementul de bază al asamblării il constituie filetul. 


*) Piin şuruburi 
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7.1.1. ELEMENTE CONSTRUCTIVE 


Filetul. Filetele cilindrice, după destinație, se clasifică în filete: de fixare, pentru 
şuruburi de mișcare si cu destinație specială. 

Filetele de fixare se împart în: filet triunghiular (metric normal STAS 510-61, metric 
fin STAS 511-62, metric pentru materiale plastice STAS 8404— 69), filet rotund (normal 
STAS 668-49), filet pentru ţevi (STAS 402-68 si 8130-68), filet pentru lemn (STAS 
9020-71). 

Filetele de mişcare se clasifică în: filet pătrat (normal, STAS 3126-52, tin STAS 3202- 
52, cu pas mare STAS 3125-52), filet trapezoidal (cu pas normal STAS 2113-66, cu pas 
mare STAS 7529-66 si cu pas fin STAS 7528—66) si filet ferástráu (cu pas normal 
STAS 1090—66, cu pas fin STAS 2166-66, cu pas mare STAS 2165-66). Filetele de 
mișcare se folosesc, în general, la transformarea mișcării de rotaţie în mișcare de translație 
(cricuri, transmisii precise de mișcare la mașini-unelte, dispozitive micrometrice etc.). 

Alegerea filetului în funcție de destinația sa depinde de mai mulți factori: rezistența, 
tehnologicitatea și mărimea, frecării dintre spire (randamentul). De exemplu, filetul de 
fixare trebuie să aibă rezistență si moment de frecare mare, momentul de frecare contri- 
buind la impiedecarea autodesfacerii; în schimb, filetele suruburilor de mișcare trebuie 
să aibă un randament mare. 

Profilul de bază al filetului metric — profilul [SO — este dat in fig. 7.2 (STAS 6371— 
73), unghiul filetului « fiind de 60°. 

Filetele conice (STAS 6423-65, STAS 6422-61) se folosesc mai ales la îmbinarea 
tevilor, avantajul principal al acestora constînd în realizarea etansárii fără intrebuintarea 
unui alt organ special. 

Surubul. În funcție de destinaţie, suruburile se clasifică în: şuruburi de fixare si 
şuruburi pentru transmitere de sarcină și mișcare. 

La suruburile de fixare intervin forme foarte variate, determinate de rolul pe care-l 
au de îndeplinit şi de condițiile impuse de montare. Se folosesc următoarele tipuri: șuru- 
bul cu piulitá, şurubul introdus într-una din piese, prezoanele și suruburile speciale (suru- 
buri pentru fundaţii, cu cap ciocan etc.). 

Principalele forme constructive ale capului suruburilor de fixare sint indicate în fig. 7.3 
(a — cap hexagonal; b — cap striat; c — cu git pátrat; d — hexagon interior; e — cap 
pătrat; f-j — pentru surubelnitá obișnuită; / — pentru surubelnitá specială; m — cap 
rotund si nas), cele mai răspîndite fiind suruburile cu cap hexagonal; o mare răspîndire 
au si suruburile cu cap crestat în formă de cruce, deoarece permit o forță mai mare de 
stringere. 


wx ere - 
Dametrele pce Ae 
piulitei | vd Diametrele surubului 


Axa şurubului şi piuliiei 
Fig. 7.2 
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Fig. 7.6 


cecuție a $ 


urilor si prezoa- 
gonal cu git de 
cu gaurá pentru 


În STAS 4942-73 sînt prevăzute și forme speciale de e 
nelor (fig. 7.4, a — cap hexagonal c 'ü scaun de așezare; b — c 
ghidare; c — cap hexagonal găurit; d — cap hexagonal crestat; e si | 
splint.) " 

Tijele suruburilor de fixare pot avea urmátoarele i mp tijă 1 
tijei este egal cu diametrul exterior al filetului (fig. 7.5, a) ; diam 
decît diametrul exterior al filetului (fig. 7.5, d); lare ca diametrul 
exterior al filetului, pentru montare fără joc (fig 5, c); cu git de gl Minsré (fig. 7.9, d). 

Virful suruburilor se execută în următoarele forme (STAS 4924-69): tesit (fig. 7.6, a), 
bombat, (fig. 7.6, b), conic (fig. 7.6, c si d), cep cilindric (fig. 7.6, e), cep tronconic 
(fig. 7.6, f), cep bombat (fig. 7.6, g), si cu con interior (fig. 7.6, A). 

După precizia de execuție si calitatea suprafețelor, elementele asa 
buri se clasifică în: grosolane, semiprecise şi precise (v. STAS 2700/2-69). 

Stifturile filetate se folosesc pentru preîntîmpinarea deplasării reciproce a pieselor 
asamblate și preluarea forțelor de forfecare; nu sînt solicitate la tracțiune ci ia com- 
presiune și transmit eforturile prin vîrf. În fig. 7.7 sînt prezentate diferitele forme ale 


ialá, cînd diametrul 
| tijei este mai mic 


olárii prin suru- 
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capului $i virfului stifturilor filetate, standardizate. Cele mai ráspindite sint stifturile cu 
virf conic si cele cu cep conic, folosindu-se pentru preluarea unor forte laterale mici; 
stifturile filetate cu con interior sint folosite, in general, pentru ghidarea bilelor la diferite 
sisteme de siguranță. 

Șuruburile pentru fundaţii (fig. 7.8) au rolul de a fixa batiurile e mașinilor si mecanis- 
melor pe fundațiile de beton, rezultînd necesitate: | unei tije lungi, terminate printr-o 
formă care să asigure prinderea în beton sau strîngerea unei contra-piese. Formele din 
fig. 7.8, a—f sînt standardizate prin STAS 2350-70. 

Șuruburile articulate (cu ochi) permit strîngerea și slăbirea rapidă a pieselor, folosin- 
du-se la dispozitivele mașinilor- unelte (fig. 7.9, a). Din şuruburile speciale fac parte şi 
inelele de vidicare (tig. 7.9, b). Suruburile cu cap intermediar (fig. 7.9, c) se întrebuințează 
cînd este necesară demontarea uneia din piesele asamblate fără a se distruge îmbinarea 
celorlalte piese. 
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Surubuvile cu filet pentru lemn se folosesc pentru fixarea pieselor din lemn, prin înșu- 
rubarea acestora direct în lemn ; au filetul triunghiular, fără teşirea virfurilor (fig. 7.10, a)- 
vîrful suruburilor fiind conic (fig. 7.10, b). Forma capului acestor şuruburi este prezentată 
în fig. 7.10, c (v. STAS 9020-71, dimensiunile filetului și STAS 1451, 1452, 1453, 1454 
și 1455-71, dimensiunile șuruburilor). 

Șuruburile autofiletante au apărut ca urmare a tendințelor de reducere a prețului de 
cost al asamblării prin şuruburi; datorită formei constructive speciale a filetului și călirii- 
cementării stratului superficial al acestuia, surubul își execută singur filetul. În fig. 7.11 
se prezintă şurubul autofiletant pentru tablă *), virful acestuia putînd fi ascuțit (fig. 7.11, b) 
sau plat (fig. 7.11, c) [STAS 8795-71]. 

Suruburile autofiletante pentru metal sint prezentate in fig. 7.12; nu pot fi execu- 
tate cu un diametru mai mare de 8 mm, datoritá necesitátii unui efort de insurubare 
prea mare. De asemenea, nu pot fi folosite la îmbinări supuse la șocuri și vibrații, deoarece 
rezistența, la, forfecare a filetului este relativ scăzută. 

Surubul autoburghietor Lenne (fabricat de Lennewerk — R.F.G.) înlătură operația 
de gáurire prealabilá a pieselor asamblate, partea filetatá a acestuia — identicá cu a 
suruburilor autofiletante — este completată cu o porțiune netedă nefiletată 7 (fig. 7.13) 
şi cu un vîrf de burghiere 2. 


*) Suruburi pentru tablá 


e 
[e] 
Lä 
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Fig. 7.14 


Pentru realizarea unor filete cu rezistență multumitoare — in metalele ușoare și in 
materialele plastice — se folosesc asamblările filetate cu garnituri elicoidale *), schema 
unei astfel de asamblări fiind redată în fig. 7.14, a. Garnitura elicoidală — de forma unui 
arc elicoidal obişnuit — se execută din sîrmă inoxidabilá rombicá (fig. 7.14, b) cu duritate 
mare. Se montează cu o oarecare prestringere (fig. 7.14, c), ceea ce împiedică deșurubarea 
în cazul solicitărilor variabile sau la temperaturi mari; după montare, capătul 7 al garni- 
turii se poate rupe, pentru aceasta fiind prevăzută crestátura 2 (fig. 7.14, b). Sînt carac- 
terizate printr-o mare deformabilitate a filetului, contribuind astfel la repartizarea uni- 
formă a sarcinii pe spire. 

Piulita. Piulitele au forme constructive foarte variate (fig. 7.15), forma cea mai 
răspîndită fiind cea hexagonală (fig. 7.15, a; b — piulita crenelată ; c — piulita înfundată ; 


*)  Denumite si Heli-Coil 
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Fig. 7.17 


d $i e — piulifá rotundă cu caneluri si respectiv cu găuri radiale; f — piulita striată; 
g — piulita-fluture; k — piulita kexagonalá cu suprafața de așezare sferică). 

Piulita reprezentată în fig. 7.16 este formată dintr-un corp cu exteriorul hexagonal, 
în interiorul căruia sînt fixate cîteva șaibe tronconice; după fixarea șaibelor se prelucrează 
filetul necesar, la fel ca la piulitele obișnuite. Avantajele acestei construcții: autoasigu- 
rarea piulitei împotriva desfacerii; corpul piulitei poate fi executat dintr-un oțel cu rezis- 
tentá mai mică; ca urmare a elasticitátii saibelor, filetul poate fi prelucrat cu tolerante 
mai largi, contribuind astfel la reducerea prețului de cost al prelucrării. 

Saibele (rondelele). În afară de şaibele uzuale (STAS 1388-72, 5200-72, 7565-66) 
mai sînt standardizate șaibele pentru profilele I si U (STAS 2242-57), saibele de siguranță 
şi saibele Grower. 

Saibele de siguranță (STAS 2241-56) se folosesc pentru a împiedica desfacerea piulitelor 
și a suruburilor. Saibele de siguranță cu un umăr (forma A — fig. 7.17, a) si cu doi umeri 
(forma B — fig. 7.17, b) servesc la asigurarea piulitei sau a capului şurubului în raport 
cu piesa. Şaibele de siguranță cu nas exterior (forma C — fig. 7.18, a) se folosesc la fixa- | 
rea asamblărilor filetate obișnuite, saibele de siguranță cu nas interior (forma D — 
fig. 7.18, b) constituind mijlocul principal de asigurare a piulitelor cu caneluri. 

Saibele Grower (STAS 7664-66) asigură menţinerea forțelor de frecare in filet — dato- 
rită elasticității lor — chiar la variații ale sarcinilor axiale. În fig. 7.19, a si b se prezintă 
saibe în stare liberă (de tip R, cu capetele răsfrînte si de tip N cu capetele netede) iar 
în fig. 7.19, c — poziția tăieturii față de sensul de înșurubare. 

Șaibele elastice (fig. 7.20 — şaibe tipizate [15]) îndeplinesc același rol functional 
ca și șaibele Grower ; pot fi cu dinți exteriori (fig. 7.20, a), cu dinți interiori (fig. 7.20, b) 
sau striate (fig. 7.20, c) 
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Fig. 7.19 Fig. 7.20 


În ultimul timp, se folosesc tot mai mult şaibele combinate metal ela 
plastice) şi șaibele executate din materiale plastice. Un ezemplu bo e? per diea 
este prezentat in fig. 7.21, aceasta fiind compusă din inelul rp SE I a eener? 
din tablă de oțel cadmiată — și din inelul 2 — cu secțiunea trapezoidala — di a a 


plastic. 
7.1.2. ASIGURAREA ASAMBLÁRILOR PRIN SURUBURI 


Stringerea initialá realizatá la montaj se micșorează cu timpal e ale e 
observîndu-se, în principal, la asamblările cu şuruburi care Leen n i Și 
cu soc sau care sînt supuse vibratiilor ; din aceastá cauzá asamblările » e ate — ^ rie 
trebuie asigurate, totdeauna suplimentar. Piulitele, folosite la reglarea ee? [o gi 
de mașini, trebuie să fie asigurate chiar și în cazul unor solicitări constante. l D 

Pentru menţinerea. condiției de autofixare (Bm « 9) *) este eeng ge ec 
de asigurare al asamblării să fie superior momentului intern de rari EE ec 
se prezintă cîteva soluții constructive bazate pe principiul SE sup ntare, 
strîngerea suplimentară a filetului, în direcția axialá sau Dad Á. p 
22, a) — cel mai vechi mijloc de asigurare — nu realizează o iorță 


dt a ir ea dea 
Contrapiulita (fig. 7.22, i SI Sr S x eh 

NES E ` in sticá — prin strin 
axială stabilă fiind si neeconomic. Contrapiulita elastică (fig. 7.22, b, c si d) bs e * 
CIBUS Bit i lucind o tensiune axialá supli- 


gerea cu cheia — presează puternic asupra piulitei, proc 

mentară. 

A 1 1 P 1 ite - el: 3 

Pe acelaşi principiu se bazează și folosirea piulitelor elastice j 

suplimentará este creatá de fortele de elasticitate, filetul părții superioare 

pasul deplasat, din care cauză piulita se înşurubează cu strîngere mare. 
5 ix 5 3 


(fig. 7,22, frecarea 
we a piulitei avînd 


D ; 
4) "ie = te $ 


cos a 
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Fig. 7.22 


Contrapiulita conică elastică (fig. 7.22, f) introduce o forță suplimentară, apásind 
lateral si uniform şurubul. 

La construcțiile supuse unor solicitări relativ lente se întrebuințează asigurarea cu 
ajutorul unui stift filetat, prin deformarea piuliței care are o crestătură (fig. 7.22, g). 

Piulitele din tablă cu autoasigurare se folosesc pentru fixarea pieselor mai puțin 
solicitate, pentru fixarea diferitelor aparate electrotehnice, a pieselor din materiale plas- 
tice etc. [14]. Acțiunea de asigurare se obține prin comprimarea dinților 7 (fig. 7.23, a) 
care îndeplinesc rolul de filet şi prin reacţiunea bazei arcuite a piulitei, ca urmare a elas- 
ticitátii tablei din oțel de arc. Întrebuințarea piulitei din fig. 7.23, b se bazează pe același 
principiu. Dintii exteriori ai piulitei din fig. 7.23, c servesc la fixarea piulitei in locasul 
Special executat intr-una din piesele asamblate [14]. 

La piulitele si suruburile cu insertii elastice (fig. 7.24 [15]), asigurarea se realizeazá 
prin frecarea mărită, ca urmare a deformării insertiilor, care iau forma filetului respectiv. 
In majoritatea cazurilor, ca material pentru insertii se intrebuiteazá materiale plastice — 
de obicei nylon. Avantaje: se exclude posibilitatea autodesfacerii, indiferent de natura 
solicitárilor asamblárii; se amortizeazá vibratiile axiale; asamblare etansá. 
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Fig. 7.24 Fig. 7.25 


La piulita TWO-LOCK (TL) se obține un moment de frecare superior momentului 
intern de deșurubare. Peste o coroană 7 crestată (fig. 7.25, a) — conică în exterior — s-a 
montat un inel 2 cu alezaj conic; acest inel — prin deplasarea axială spre capătul piuli- 
fei — apasă puternic segmentii coroanei către interior (fig. 7.25 b,). 2. 

La piulița sau şurubul cu dinți — prin strîngerea acestora — dinții frontali (fig. 
7.26) angrenează cu suprafața de contact a pieselor, actionind ca un mecanism cu clichet, 
obtinindu-se în acest mod asigurarea asamblárii 

Elementele speciale principale, de asigurare sînt: cuiele spintecate şi gaibele de siguran- 
tá, cu nas si umeri. O serie de forme de asigurare, cu cuie spintecate sínt indicate in 
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Fig. 7.28 


fig. 7.27, a — c; uneori pentru asigurarea grupurilor de şuruburi se întrebuințează si 
sirma rásucitá (fig. 7.27, d). 

Cînd asamblarea nu necesită demontare — în timpul exploatării — se foloseşte 

asigurarea prin deformare plastică (ehernăruire) sau prin sudare (fig. 7.28). 

„Un sistem modern de asigurare, cu preț de cost redus, se bazează pe folosirea unui 
lichid plastic special Loctite (fig. 7.29), care se introduce — la montaj — între spirele 
surubului și ale piulitei; intárindu-se, formează o îmbinare rezistentă la căldură și ulei, 
care asigură astfel asamblarea [14]. 


E E i, a a o 
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7.1.3. MATERIALE 


Alegerea materialului — din care se execută elementele asamblării — este deter- 
minată de: particularitátile funcționării asamblării, tehnologia de execuție, condițiile 
de greutate ș.a. 

În STAS 2700-69 — conținînd condițiile tehnice generale — se indică categoriile 
de execuție — precise, semiprecise si grosolane — abaterile limită la dimensiuni, carac- 
teristicile mecanice ale șuruburilor, prezoanelor, știfturilor filetate si piulitelor, metodele 
de verificare a acestora și marcarea organelor de asamblare filetate. Caracteristicile me- 
canice minime, impuse organelor de asamblare filetate, sînt prezentate în tabelul 7.1 — 
conform STAS 2700-69 — unde sînt indicate și exemple de materiale standardizate ce 
se pot întrebuința (v. si [10]). 

Prin tratamente termice de îmbunătățire sau cálire — în funcție de oţelul intrebuin- 
tat — se obține o mărire considerabilă a rezistenței. 

Pentru şuruburi, piulite, şaibe de siguranță, elemente de asigurare se poate folosi 
nylonul si poliamida [2, 3, 10, 13, 14]. 


7.1.4. CALCULUL SI PROIECTAREA ASAMBLÁRILOR 
PRIN SURUBURI *) 


În general, scoaterea din funcțiune a asamblárilor prin suruburi se produce datorită 
ruperii tijei surubului și distrugerii filetului piulitei și surubului. 

Asamblárile prin  suruburi, solicitate static, se distrug rar [1, 5, 11]. Din 
[1. 5, 13jrezultá cá — în cazul solicitărilor statice — concentrarea eforturilor unitare 
are o influență neînsemnată asupra rezistenței suruburilor; surubul se rupe, de 
obicei, în porțiunile cu diametrul minim. 

Solicitarea statică repetată**) micșorează 
rezistența materialului șuruburilor, efectul con- 
centrării de eforturi fiind însemnat, astfel încît 
ruperea şurubului este asemănătoare ruperii de 
oboseală [5]. 

Analiza statistică a arătat că aproximativ 
90% din distrugerile elementelor asamblărilor 
prin suruburi au un caracter de oboseală; cele 
mai frecvente ruperi de oboseală se produc în 
zona primei spire în contact cu piulita (65%), 
în zona de trecere de la tija filetată la tija 
nefiletată (20%) si în zona de trecere spre 
capul şurubului (15%) [5. 10, 11]. 

În tija filetată a șurubului, efortul unitar 
de tracțiune dă naștere unui sistem triaxial de 
tensiuni, cu o repartiție neuniformă (fig. 7.30); 
suprapunerea maximelor tensiunilor — la fundul 
filetului — constituie una din cauzele princi- E 
pale ale ruperii prin oboseală a șuruburilor d 
[3, 10,.:12]. 


dëi 


Fig. 7.30 


*) Se tratează numai calculul suruburilor de fixare. 
**) La care forţa este variabilă, numărul de cicluri nedepășind însă 104. 
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Tabelul 7.1 


OLC 45-STAS 


1350-67 


STAS 880-66, normalizat 
500-68; 


STAS 


30 
35 
N15,25 BNW10-STAS 791-66 


2 


52-STAS 
880-66; 35M16-STAS 791-66 


Exemple de materiale standardizate 


UT 


18MoCN06, 15M0oMC12, 
19CN35-STAS 791-66 


20CO8-STAS 791-66 


OLC 10-STAS 880-66 
AUT 20, AUT 20 M-STAS 1350-67 


OLC 60 — STAS 880-66 


OLC 35, OLC 25, OLC 15-STAS 880-66 
OL 


impuse organelor de asamblare filetate 


OL 37, OL 42, OL 44-STAS 500-68 


41VMoC17, 34 MoCNI5, 


40MC 


35 CNS13-STAS 791-66 


31M14-STAS 791-66 


A 
OLC 


ice minime 


Categoria 
de execuţie 
Precise, 

semiprecise, 

grosolane 
Precise 
Semiprecise 
Precise 


le mecan 


1Cl 


Limita de 
curgere 
24 
32 
30 
40 
36 
48 
54 
64 
90 
108 
126 


Caracterist 


Rezistența 

la rupere 
40 
50 
60 
80 
100 
120 
140 


Piulitá 
10 
12 
14 


mecanice 


4.6 
4.8 
5:6 
5.8 
6.6 
6.8 
6.9 
8.8 
10.9 
12.9 
14.9 


Surub 


Simbolul grupei de caracteristici 
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In cazul sarcinilor dinamice, asamblările prin şuruburi se distrug în proporție de 80% 
— în zona concentrării maxime; se întîlnesc ai cazuri cînd ruperea se produce în alte 
zone [12]. 

Prestringerea initialá are o mare influentá asupra distrugerii asamblárilor prin su- 
ruburi, slăbirea acesteia ducînd Ja ruperi, chiar cînd sarcina este de tracțiune si statică; 
sarcinile variabile, în cazul inexistentei prestrîngerii intiale, se transformă în sarcini 
de șoc, mărind astfel pericolul distrugerii asamblării [5, 10, 11]. 

7.1.4.1. CALCULUL ASAMBLÁRILOR PRIN SURUBURI SOLICITATE STATIC. 
Se efectuează în funcție de modul de acţionare a sarcinii exterioare în raport cu axa 
șurubului. 

Asamblări solicitate de o forță axialá centrică. Asamblările montate fără prestringere 
se distrug datorită ruperii tijei şurubului (prezonului) sau forfecării spirelor filetului 
(11, 13). 

Forţa de tracțiune — actionind în axa surubului — produce ruperea părții filetate 
a tijei șurubului [13]: 

2 
F, = i o, Hi 


valorile rezistenței de rupere la tracțiune c, putîndu-se lua din tabelul 7.1 sau din STAS 
2700/3-69. Dacă diametrul tijei este mai mic decît diametrul filetului atunci ruperea 
poate avea loc în partea nefiletată a tijei [13]; la șuruburile cu degajare, pentru filet se 
introduce în relația (7.1) — în locul diametrului d, — diametrul degajării. 

Verificarea rezistenței spirelor filetului este necesară în cezul unui număr mic de 
spire, a unei diferente însemnate între rezistența materialului şurubului (prezonului) 
şi piulitei (carcasei) si pentru filetele la care d/p > 10... 12. 

Forţa care produce forfecarea spirelor (fig. 7.31 — spira solicitată): 


Fg = ndzkgt rez Lä 


unde: 7,,, este limita de rezistență la forfecare a materialului surubului și respectiv 
al piulitei, recomandîndu-se 7, = (0,6 ... 0,7)c, pentru oţel, c, = (0,65 ... 0,75)o, pentru 
aliaje de Mg, 7, = (0,75 ... 0,85)c, pentru aliaje de aluminiu si titan [13]; km — coeficient 
care tine seama de neuniformitatea repartizării sarcinii pe spire (la asamblări din oţel, 
km = Spld pentru d[p < 9 si k = 0,56 pentru d/p > 9; la prezoane din oțel și carcase 
din aliaje de aluminiu, km = 6p/d pentru d/p < 8 şi km = 0,75 pentru d/p > 8 [13]. 

Din relaţia (7.2) se poate calcula numărul necesar de spire 2 
pentru determinarea înălțimii piulitei. 


Asamblarea, prin suruburi montată cu prestrîngere se caracteri- 
zează prin crearea — la montaj — a unei forței initiale Pa de 
prestringere — în surub ai în piesele asamblate — înainte de apli- 
carea forței exterioare (de exploatare) F, care poate fi statică sau 
dinamică. 

Dependența deformatiilor surubului sia pieselor asamblate de 
forțele care le produc este reprezentată în fig. 7.329); în ipoteza 
menținerii în domeniul elastic, această dependență este liniară. 


Forța totală care acționează asupra şurubului 


F; = Fo t Fa = Fo t+ XF (7.3) 


*) Denumită si diagrama forfe-deformafii. 
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| Dupa aplicarea 


pus CSC fortei exterioare sl : 
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p m E = - 
a b 
Fig. 7.32 
iar forța de prestrîngere remanentă, care comprimă piesele strînse 
Fi = Fa — (1 — %)F, (7:4) 
unde y — coeficientul de rigiditate al asamblárii se calculează cu relația 
€, 
Xy es (7.5) 
Cs + Cp 
rigiditátile cg şi cp fiind: 
Es A 754 
Wa el EIS i LE P e (7.6) 
ls lp 


În practică se poate întîmpla însă ca forța exterioară F să nu acționeze la capătul 
şurubului, valoarea coeficientului y depinzind — în acest caz — de locul aplicării sar- 
cinii exterioare (fig. 7.33) [11, 13]. 

În cazul în care şurubul şi piesele strînse funcționează la temperaturi diferite *) sau 
cînd temperatura de regim este aceeași — atît pentru șurub cît şi pentru piesele strînse 
— dar materialele sînt diferite, forța inițială de prestringere se modifică. Deformatiile 
elastice ale elementelor asamblării se modifică ca urmare a faptului că: dilatările termice 
ale şurubului şi pieselor strînse sînt diferite; modulul de elasticitate E al materialului 
se micșorează prin creșterea temperaturii. 

Forța totală care acționează asupra şurubului va fi în acest caz 


Fst = Fot + Patt, (7.7) 


forța F,, calculîndu-se cu relația (7.3), introducind, însă în coeficientul x — relația (7.5) 
— rigiditátile modificate: 
Ess Eat 

EE op RR. (7.8) 
ls m 


pp ——À 


*) Sint încălzite neuniform. 
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Fig. 7.33 


Asamblările importante, care funcționează în condiții de temperatură ridicată, se 
ază cu luarea în considerare a fenomenului de fluaj [10, 11]. 

În practica de proiectare are o mare importanță stabilirea cu exactitate a rigidi- 
títii şurubului si a pieselor strînse. În majoritatea cazurilor, determinarea cu precizie 
a rigiditátii elementelor asamblării este posibilă doar experimental [13]. 

La suruburile lungi (/, > 64), rigiditatea acestora se poate determina destul de pre- 
cis, pentru suruburile cu secțiunea constantă folosindu-se relația (7.6). În cazul în care 
şurubul are o secțiune variabilă (fig. 7.34), 


Cs = — =———, (7.9) 


lsi Şi As: fiind, corespunzător, lungimea si aria secțiunii transversale a porțiunii 7 a șu- 
rubului. 

La suruburile scurte (l < 64), rigiditatea globală a şurubului se determină cu relația 
[13] 


1 
Cs = (7.10) 


E85 ea ht s A 
Xue 


Es i-i Asi Cen Cse 


Rigiditatea spirelor în contact cu filetul piulitei se poate considera [13]: 
— Pentru d/p = 6 ... 10 — Pentru d/p = 10 ... 20 


ADI wl ri 
0,95 .... 0,85 0,80 ... 0,70 
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d (7.12) 
0,15 


Rigiditatea materialului din piesele strînse — care participă la preluarea forței 
F — se determină în ipoteza că volumul — din piesele strînse — care se deformează 
elastic este delimitat la exterior de așa-numitul con de presiune, iar la interior de gaura 
în care se introduce surubul (fig. 7.35,a) . Unghiul generatoarei conului este y = 22 ... 27? 
(tg y = 0,4... 0,5) [13]. . , oq b 

In cazul în care /5; < do, conul de presiune se înlocuiește cu un cilindru gol. Diame- 
trul exterior al cilindrului echivalent se consideră D, = S + lp; tg Y. Aria secțiunii pieselor 
strînse se determină cu relațiile: 

— Pentru asamblarea cu prezon (fig. 7.35, a), 


Geo RI 


Ay = PES + lp tg Y)? — di); (7.13) 


— Pentru asamblarea din fig. 7.35, b, 


— varianta A (lp; = lpo) — varianta Bin: Æ 15) 


T Jon + Îpa Y? : 
PEL: 2 2]. m L.pl T ipa di|« (7.14 
Ap diri i lac — dà; Ap S al s: ( ) 
Rigiditatea totalá a pieselor intermediare 
1 
c ; = , (7.15) 
S n lpi n d 
i=1 Epâpi i—1 Cpi 


Cpi fiind rigiditatea fiecărei piese intermediare, determinată cu relația (7.6). 
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Pentru Ip, > dọ, relaţiile menționate dau rezultate eronate, apreciabil depărtate 
de realitate [1, 10, 13]. În acest caz se recomandă relația [13] 


"MA Eprdotg y . (7.16) 
D : 
2,301g LS do) (S + p tg — dy) 


(S — do) (S + 2p, tg Y + do) 


Pentru cazul din fig. 7.35, b, — varianta A — în relația (7.16) se va introduce 4,60 
în loc de 2,30 şi lp în loc de Zen, 
În practică este posibil și cazul din fig. 7.36, cînd conul de presiune iese din limitele 
piesei strinse; în acest caz: 
E Ep ; (7.17) 
Wi dh (pa 


1 NN 
(s F ri Ip tg d — dă 


Din compararea diferitelor metode $i relații s-a constatat că calculul corect al rigi- 
ditátii pieselor strînse nu poate fi efectuat cu formule simple [10]. 

Asamblări solicitate de forte transversale. Se pot considera douá cazuri principale 
de solicitare: suruburi monate cu joc (fig. 7.37, a) si şuruburi monate fără, joc, ajustate 
(Bg 7.97), bj. 

La șuruburile montate cu joc sarcina transversală este preluată de forțele de frecare 
ce apar între piesele strînse, forța de prestringere F, a șuruburilor determinîndu-se cu 
relația: 


P 
FQ-p—, (7.18) 
uz 


în care: B = 1,5 ... 2 [8] este coeficientul de siguranță la alunecarea tablelor ;  — numărul 
suprafețelor de contact (de frecare); u — coeficientul de frecare (se recomandă pentru 
suprafețe prelucrate u = 0,1...0,15; pentru suprafețe neprelucrate u = 0,2 ... 0,25; 
in cazul existentei unei pelicule de lubrifiant u = 0,06). 
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Tinind seama si de solicitarea, suplimentară de rásucire — care apare la montaj — 
rezultă 


r-— 


LSF ` F 
ey m d X og; Sau d, > 29| Z2. (7.19) 
4 


La suruburile monate fără joc (ajustate în locas), sarcina transversală este preluată 
direct de tija șurubului (fig. 7.37, b), care este astfel solicitată la forfecare: 


72 


"Hor, (7.20) 


n fiind numărul sectiunilor de forfecare; Taf = 0,4 oc, la sarcini statice și zar = (0,2 ... 
0,3)c. la sarcini variabile. 
Surubul se verifică si la solicitarea de strivire: 
P P 
Gs = — SS Gg; Sau Os — ——— Sas, (7,21) 
lad 2dl, 


recomandindu-se Cas = (0,3 ... 0,4)oc pentru oţel. 

Soluția suruburilor monate cu joc este mai economică, necesitînd însă suruburi 
cu diametre mult mai mari, comparativ cu cealaltă soluție; pe de altă parte, această 
soluție nu prezintă suficientă siguranță în exploatare, ajungîndu-se uneori la aluneca- 
rea tablelor, producîndu-se o solicitare suplimentară de încovoiere. Pentru evitarea so- 


N 


Zsesssssszcsl 


WE 
ss 


N 


Fig. 7.38 


licitărilor suplimentare se întrebuințează diferite măsuri constructive care descarcă 
şurubul de sarcinile transversale (fig. 7.38). 

Asamblări solicitate de forțe axiale excentrice. Sarcina axială excentrică poate 
să apară: la suruburile cu cap excentric; cînd suprafețele de reazem nu sînt paralele; 
cînd execuția elementelor componente este imprecisă; ca urmare a deformatiilor elastice 
ale pieselor asamblate. 

La şuruburile la care suprafețele de reazem nu sînt paralele, se pot ivi următoarele 
cazuri; forțele de prestringere sînt mici, din care cauză piulita are doar un contact partial 


i 
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cu suprafața de reazem (fig. 7.39, a); fortele de prestringere sînt mari și piulita este în 
contact cu toată suprafața de reazem (fig. 7.39, b), acesta fiind cazul cel mai frecvent 
întîlnit. 

Efortul unitar de încovoiere — în cazul în care nu se ia în considerare forța de pre= 
strîngere — va fi: 


— pentru tija filetată — pentru tija nefiletată 


i dă pb 
drei ue nin e Se A (7.22) 


Ce SECH Wa 


Eforturile c; sînt cu atît mai mici cu cit este mai mic diametrul tijei șurubului și cu 
cit este mai lung şurubul, recomandindu-se deci șuruburile cu tija micsoratá. 


La valorile mari ale forței de prestringere, efortul unitar de încovoiere se calculează 
cu relaţiile: 


— pentru tija filetată — pentru tija nefiletată 


Oig = 2 Vopr 


Măsurile constructive care permit micşorarea eforturilor unitare Gii — în tija file- 
tată — sînt indicate în fig. 7.40 [13]. 


RIAZ CALCULUL ASAMBLĂRILOR PRIN ŞURUBURI LA SARCINI VARIA- 
BILE. Asamblările cu şuruburi solicitate de sarcini variabile se montează cu prestrîngere 
inițială. In practică, cazul cel mai frecvent îl constituie variația forței exterioare după 
un ciclu pulsator. 
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Deformafia 


Delormatia 


C d 


Amplitudinile ciclului se determiná cu relatia (fig. 7.41) 


1 Fox F 
29. 4d. (2 A 


iar efortul mediu al ciclului de solicitare 


$^ 
I dec 
ERD 


am = EE (7.25) 


Mărirea rezistenței la oboseală a asamblărilor prin şuruburi se poate obține prin: 
micșorarea valorii amplitudinii oa — pentru o anumită valoare a efortului unitar gaan — 
apropiind, prin aceasta, ciclul respectiv de ciclul cu o = const. ` micșorarea efectului de 
concentrare a eforturilor; îmbunătăţirea distribuției pe spirele filetului. 

Folosirea suruburilor elastice (fig. 7.41, b — exemple de şuruburi elastice) duce la 
micşorarea amplitudinii ciclului comparativ cu șuruburile obișnuite (fig. 7.41, a), ceea 
ce rezultă din compararea diagramei din fig. 7.41, c — corespunzătoare şurubului obiș- 
nuit — cu cea din fig. 7.41, d — corespunzătoare șurubului elastic [3]. 

Prestringerea inițială are o influență favorabilă asupra structurii eforturilor unitare 
maxime, ceea ce explică intrebuintarea asamblărilor prin şuruburi — în cazul sarcinilor 
variabile — cu prestrîngere mare [3, 5, 10, 11]. 

Pentru micșorarea efectului de concentrare este necesară îmbunătățirea formei 
profilului filetului, pentru diminuarea efectului de crestătură; îmbunătățirea zonelor 
de trecere de la tija filetată la tija nefiletată și de la tija nefiletată la capul șurubului. 
Atenuarea efectului de crestáturá se realizează prin rotunjirea fundului acestuia, rapor- 
tul optim dintre raza de rotunjire v ai pasul filetului fiind 7/p = 0,18 ... 0,21 [3, 10, 13]. 
Formele îmbunătăţite de trecere de la tijă la capul surubului sînt indicate in fig. 7.42. 

Rezistența la oboseală a asamblárii prin şuruburi depinde — în mare măsură — și 
de modul de distribuire a sarcinii pe spirele piulitei, o distributie mai uniformá márind 
rezistența la oboseală. 

La piulita comprimatá se obține o încărcare neuniformă a spirelor, foarte accentuată 
pe primele spire de la suprafața de reazem, mărirea numărului de spire neinfluentind 


ti LO 
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Varianta A Varianta B. 


ho (05. 05)d 


epe 


I ı schimb, la piulita întinsă (fig. 7.43, c) se obține 
GE mai favorabilă [3], ceea ce a condus la dezvoltarea construcției piulitelor 
7.44). Gáurirea tronconicá a capului şurubului (fig. 7.44, c) şi executarea — 
ilita pie n — a unei degajări la prima spirá in contact (fig. 7.44, d) contri- 
uie la o uniformizare mai completă a încărcării spirelor aflate în contact [ [13]. 

iulita din fig. 7.45 prezintá, de asemenea, îmbunătățirea repartitiei sarcinii pe spi- 
degajarea conică si îndepărtarea spirei cele mai încărcate ducind la unifor- 
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mizarea repartitiei sarcinii exterioare (varianta A); la varianta B — ca urmare a tesir 
filetului — variază mărimea brațului de acţionare a forței pe diferitele spire, SE uge 
o elasticitate variabilă a spirelor [5]. 

7.1.4.5. METODOLOGIA DE CALCUL A ASAMBLÁRILOR CU SURUBURI 


DE FIXARE. Suruburi montate fără prestringere €). Pentru dimensionare se poate folosi 
relația, 
j z3 
T E (7.26 
| T Gas 


alegîndu-se, în prealabil, materialul si rezistența admisibilă oa = 0,6 6c; se alege 


din standarde diametrul d, cel mai apropiat, imediat superior celui calculat. 
Se poate efectua verificarea la ruperea părții filetate cu relația (7.1), urmînd ca spi- 


rele filetului « 

Suruburi montate cu prestringere inițială. La asamblarea carcaselor reductoarelor 
a capacelor recipientelor de joasă presiune, ia fixarea pompei de ulei de carterul motorulu 
etc. șuruburile sînt montate cu prestringere, neexistind însă forte exterioare. Aceste 
şuruburi pot fi calculate cu relația (7.19), considerindu-se oa; = o,/c, coeficientul de 
siguranță c în raport cu limita de curgere putindu-se lua din tabelul 7.2. 


se verifice cu relația (7.2) numai în caz de necesitate (v. $ 7.1.4.1) 


à? 
i 


Tabel 
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4. 


Valorile coeficientului de sigurantá in raport cu limita de curgere [13] 


Sarcina constantá | Sarcini variabile o € P 
Materialul |^ n | = 
| .d-56,..16 | Ze 163.30 | 60 dz6..16 | d—16...30 
| | 
| | | | 
Otel carbon | 5,0—4,0 | 4,0—2,5 | 2,5—1,5 | 12,0—8,0 | 8,0 
Oțel aliat | 6,0—5,0 | 5,0—3,0 | 3,0 | 10,0—6,0 | 6,0 


Calculul suruburilor cu prestringere iniţială — asupra cărora acționează si forța 
de cue F — se efectuează în următoarea succesiune: 

Se alege numărul de şuruburi, în funcție de construcția piesei și posibilitățile de 
SA se determină forța care acționează asupra celui mai solicitat șurub; se aleg 
materialul și tratamentul termic necesar, tinind seama de scopul si caracterul asamblării, 
precum și de tehnologia de prelucrare. 

b. Se predimensioneazá şurubul cu relația (7.19), factorul 1,3 introducinau-se numai 
cînd șuruburile se strîng și sub sarcină ; se alege filetul standardizat. 
c. Determinindu-se rigiditátile c, și cp cu metodica și relațiile indicate în $ 7.1.4.1 
se calculează coeficientul y cu relația (7.5); în calculele orientative se poate lua y = 0, 
30,49 [la 5, 6 10, 1L 13]; 
d. Se determină forța Fa tinind seama de condiția de etangeitate: 


Fo = &F(1 — y), (7.27) 


coeficientul de siguranță E avind următoarele valori: la sarcini constante 


vinc 
1,50; la sarcini variabile £ — 2,5... 4,0 [13]. În general, forța de prestringere 


*) În practică se intilaesc destul de rar, de exe: nplu şurubul de la cirlizul macaralei. 
3 
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stiel: pentri oțeluri aliate, Fy & (0,4 ...06) oczd?/4; pentru oțeluri carbon, Pa & (0,6 
0,7 ?)oendi| [4 [11, 13]. 
e. Se apreciazá forta de prestringere remanentá cu relatia (7.4), pentru asigurarea 
etanseitátii fiind necesar ca Fg > Fomin; Fo min = (0,25 ... 0,5) F. 
f. Se determină forța totală care acționează asupra şurubului cu relația (7.3) sau — 
în cazul temperaturii mari de funcționare — cu relaţia (7.7). 
g. Se determină eforturile unitare de tracțiune: 


— pentru tija filetată — pentru tija nefiletatá *) 


4F 4F 
LJ s 
Oi = 3 615 = = (7.28) 
nd; nd 
a M Mines > da pow e : 
h. Se calculează momentul de răsucire Mos Fo tg(8m + e); la șuruburile 
2 
la care se produce frecare pe suprafața de sprijin a virfului surubului, 1/4, trebuie înlo- 
cuit cu M; = — ud’, d! fiind diametrul virfului, iar u, — coeficientul de frecare dintre 
3 


vîrful șurubului și piesă. 
K. Se calculeazá eforturile unitare de rásucire: 
— pentru tija filetatá — pentru tija netiletată 


M. c - e ; (7.29) 


Se determină eforturile unitare reduse 6,,4,, = Vo? 3. 
Coeficientul de siguranță, în raport cu limita de curgere, se calculează cu relațiile 
ntru tija filetată — pentru tija nefiletată 


2 1,156, ; - SCH ^ (7.30) 


Cred. Sreda 
m. Se determină înălțimea piulitei și se efectuează calculele de verificare a rezis- 
tentei spirelor. 
n. Se determiná amplitudinea si efortul unitar mediu alciclului cu relatiile (7.24) 
E .25), calculîndu-se coeficientul de siguranță la oboseală; se determină numai pentru 
licitările normale co, recomandîndu-se cg = 1,5...2,5 [13]. 


7.1.5. SURUBURI DE MIŞCARE 
Suruburile de mișcare se folosesc în construcţia de mașini pentru transformarea 
mişcării de rotație în mișcare de translație sau invers [3, 10. 11]. Exemple de folosire 
a suruburilor de mișcare sînt prezentate în fig. 7.46 — şurubul de acţionare a saniei port- 
cuțit de la strung si in fig. 7.47 — cricul cu dublă acțiune. 

uruburile de mișcare se pot intilni următoarele combinaţii de mișcări: piulifa 
este fixá, surubul executind o mișcare de rotaţie si de translație (cricurile si presele cu 
surub); surubul este fix, piulifa executind o mișcare de rotaţie și de translație (brațul 


T 
La 


“un 


*) Numai în cazul în care d, X dj. 


GA 
bo 
Hx 
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mașinilor radiale de găurit) ; surubul are numai o mișcare de rotație iar piulita — n: 
o mișcare de translație (şurubul conducător de la strung); piulita execută numai o miş- 
care de rotație iar șurubul — numai de translație (şurubul pápusii mobile a strungului). 

La guruburile cricurilor sau aparatelor de ridicat este necesară respec condi- 
Hei de autofrinare (Bm < c), la suruburile mecanismelor de transmitere a r 
importantá obtinerea unui randament bun. 


ED 


Ge 


TE 


LIBE opm 


Fig. 7.46 Fig. 7.47 


a Pentru predimensionare se poate folosi relația (7.19), determinind diametrul d, și 

adoptind următoarele rezistențe admisibile (pentru OL 37 si OL 42) [10, 11: Oat = 400 
er 600 daN/cm?, pentru d, < 30 mm; Oat = 600... 800 

daN/cm?, pentru d, > 30 mm. 

l Şurubul poate fi solicitat la tracțiune sau compre- 

siune, impunîndu-se verificarea acestuia la solicitare 

compusă: 


ja 43 e D 74^ 
Oreg = Yo? T4x-—; (7.31) 
c 
admitindu-se c = 3...5 [8]. 
După predimensionare și alegerea tipului de filet, 
dimensiunile acestuia se iau din standarde. 


În cazul în care lf > 10d, este necesar un 


i ET 
* 4 L0 L03. 
-l pl reo 3 
a b ^ d stabilitate (la flambaj), care se efectueazá in functie d 
; ` coeficientul critic de flambaj [11]. Lungimea de flam 
Fig. 7.48 se determină în funcție de tipul şurubului (fig. 7.48 [ 
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Se ve de autofrînare: 
P isp” o 
tg Bm = — = s (7.32) 
zd, md, 
Se nă numărul necesar de spire 
4F 
z= — (7.33) 


-se apoi înălțimea piulitei m = zp. Pentru pa se admit următoarele valori, 


1 
n conditia de neexpulzare a uleiului si evitarea uzurii premature [10, 11]: 


— otel pe fontá, 4 = 50.. 60 daN/cm?; 
— oțel pe oţel, pa = 70..130 daN[cm?; 
— otel pe bronz, pă = 70..130 daN/cm?; 
— otel pe fontá antifrictiune, pi, = 100... 130 daN/em?. 


1 


Spirele filetului se verificá la solicitarea de incovoiere $i forfecare, celelalte elemente 
nstructive determinindu-se in functie de tipul mecanismului. 


SAMBLÁRI DE TIP ARBORE-BUTUC 


NOTATII 


imea respectiv ináltimea penei; 
— rigiditatea inelului ondulat; 
— coeficientul de siguranță al asamblării; 


u, u:, ug — corecţiile strîngerii minime datorate ins 
fluenfei neregularitátilor suprafețelor în 
contact, a eventualei diferențe de dila- 


d — diametrul arborelui; tatie termică a pieselor asamblate si 

t — excentricitatea profilului la asamblárile respectiv a deformaţiilor elastice ale pie- 

profilate; selor sub actiunea fortei de exploatare; 

F forta normală rezultantă pe suprafețele z — numărul de caneluri, pene cilindrice, de 
active ale penei; ondulatii, de şaibe conice; ` . 

— forţa care poate fi realizată de un surub; x — unghiul de înclinare a feței superioare 


la penele cu strîngere; unghiul la vîrf 


Al cap — momentul de torsiune capabil să-l trans- SEN 
ită a la respectivă; a rop sita 
AE muti SM pen PEOR T dis 8 — coeficient de suprasarciná ; 
SS — momentul de torsiune natas uU, 0 — coeficientul, respectiv unghiul de frecare 
s,1 — grosimea, respectiv pasul inelelor ondu- (tg ọ = u); 
late; A, A, — deformațiile elastice ale diametrului d, 
Pin» Paz — presiunea minimă necesară, respectiv și respectiv da; - : 
presiunea maximă admisibilă; Gs, Cas — efortul unitar de strivire respectiv, re- 
Smins Secors Sr, Se — stringerea minimă necesară, zistența admisibilă la strivire a mate- 
Stringerea necesară corectatá, stringerea rialului ; . . teg 
reală (tabelará) si respectiv stringerea l, le — lungimea, respectiv lungimea de calcu 


Ja ca a penelor sau a butucului. 


par deformaţii plastice; 


7.2.1. ASAMBLĂRI PRIN PENE LONGITUDINALE 


Penele longitudinale — organe de asamblare demontabile care transmit momente 
de torsiune — se folosesc la fixarea pe arbori a roților dințate, roților de curea sau de 
lanț, semicuplajelor, volantilor etc. 
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Asamblări prin pene longitudinale montate cu stringere. La penele longitudinale 
montate cu stringere suprafețele active sînt fata superioară — înclinată cu 1 : 100 — si 
fata inferioară, între feţele laterale ale penei și canalul de pană existînd jocuri *). Ca urmare 
a montării prin batere se obține o asamblare capabilă să preia și forțe axiale. Se folosesc 
numai la turatii mici si medii, cînd nu se impun condiții severe de coaxialitate, deoarece 
— prin batere — se produce o dezaxare a pieselor asamblate. 

Penele longitudinale cu stringere se clasifică în: înalte, denumite și înclinate 
(fig. 7.49, a); plate (fig. 7.49, b); concave (fig. 7.49, c); tangentiale (fig. 7.49, d). Pot fi 
cu sau fárá cálcii (nas), cálctiul usurind montarea si demontarea ; sint standardizate [15]. 

La penele înalte cu capetele rotunjite (fig. 7.50, a [3]), canalul din arbore are forma 
şi dimensiunile penei, montarea obtinindu-se prin baterea sau presarea butucului; la 
penele înalte cu capetele drepte (fig. 7.50, b), montajul se poate realiza prin baterea penei 
în lungul canalului. 


Mărimea forței de batere 
Q = F[tg(x + 9) + tg ol, (7.34) 


este limitată de rezistența la strivire a suprafeței de batere, penele cu cálcii permitind 
forțe de batere mai mari. 

Momentele de torsiune transmise de asamblările prin pene plate — care se folosesc 
în cazul arborilor cu d < 230 mm [6, 8] — sînt inferioare celor transmise de asamblarea 
prin pană înaltă. 

Asamblările cu pene concave — transmitind momente de torsiune mai mici compara- 
tiv cu asamblárile prin pene înalte sau plate — se folosesc pentru arbori cu d < 150 mm; 
se întrebuințează si în cazurile in care — din motive de rezistență — nu se admite execu- 
tarea canalului de pană în arbore [4, 10]. La momente mari de torsiune se pot folosi 
două pene montate la 120°. 


Penele tangentiale se montează perechi: pană si contrapaná (v. fig. 7.49, d). Asam- 
blările prin pene tangentiale transmit momente mari de torsiune, folosindu-se în construcția 
de mașini grele si, în special, la sarcini dinamice mari. 

O pereche de pene tangentiale transmite momentul de torsiune într-un singur sens, 
pentru cazul modificării sensului de rotaţie în timpul funcționării trebuind montată o a 
doua pereche de pene (fig. 7.51) [3, 4, 6,]. 


*) Fac excepţie penele fangenţiale. 
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Asamblári prin pene longitudinale montate fárá stringere. Din aceastá categorie 
fac parte asamblárile prin pene paralele, pene disc si pene cilindrice (fig. 7.52); sint stan- 
dardizate [15]. 

La penele paralele momentul de torsiune se transmite prin fețele laterale ale aces- 
tora, jocul radial fiind prevăzut între fata superioară a penei și fundul carfalului din butuc. 
se execută cu capetele drepte sau rotunjite (fig. 7:393). 

În funcţie de rolul lor functional, penele paralele se împart în: obișnuite, de ghidare 
și mobile. Penele paralele obișnuite se întrebuințează pentru transmiterea momentului 
de torsiune cînd butucii sînt fixaţi în direcție axialá. In cazul pieselor mobile — în direcție 
axială — se folosesc penele de ghidare, care se fixează pe arbore prin intermediul unor 
suruburi (fig. 7.54). Lungimea penelor de ghidare se alege în funcție de deplasarea nece- 
a butucului. Folosirea suruburilor trebuie limitată la cazurile strict necesare, existența 
lor micsorind mult rezistența la oboseală a arborilor. noe i 

Penele paralele se folosesc pe scară largă în construcția de mașini avind avantajul 
neovalizării butucului, comparativ cu penele longitudinale montate cu stringere. 

Penele disc (v. tabelul 7.3) necesită, executarea unui canal adînc în arbori, din acest 
motiv folosindu-se, mai ales, la montarea roților dințate sau de curea pe capetele arbo- 
rilor; se întrebuințează în construcția de mașini-unelte, autovehicule și mașini Së SC 

Penele cilindrice sînt — de fapt — ştifturi cilindrice dispuse longitudinal 
(v. tabelul 7.3). Se folosesc în cazul amplasării pieselor la capătul arborilor și transmit 
momente mici de torsiune; se întrebuințează și în cazul ajustajelor presate, ca element 
de siguranță [3, 6]. 


E 
cilindrica 


[SS 


LEUR 
ESI, 


Fig. 7.53 Fig. 7.54 
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Calculul si proiectarea asamblárilor prin pene longitudinale. Alegerea unui anumit 
tip de paná este o problemá foarte complexá, recomandárile avind doar un caracter 
orientativ [10]. 

În cazul în care este nepermisă deplasarea circulară relativă — în timpul functio- 
nării — a pieselor asamblate nu se recomandă folosirea penelor cu stringere. În afară de 
aceasta, penele longitudinale montate cu strîngere transmit momente de torsiune relativ 
mici. Dezavantajul general al penelor cu strîngere constă în slăbirea — cu trecerea timpu- 
lui — a strîngerii inițiale, ca urmare a acțiunii sarcinilor variabile. 

Penelor tangentiale nu le sînt proprii aceste dezavantaje, din care cauză se recomandă 
folosirea acestora la arbori cu diametre mari, care funcționează în condiții grele; penele 
tangentiale slăbesc, însă — la -el ca si celelalte pene cu stringere — rezistenţa la oboseală 
a asamblării, prin canalele de pană. 

La penele longitudinale montate fără strîngere nu se întîlnesc dezavantajele men- 
tionate, existînd totuși slăbirea rezistenței la oboseală a asamblării şi fiind necesară o 
fixare suplimentară axială a pieselor asamblate. 

Penele longitudinale se execută din OL 60 și foarte rar din oțeluri aliate [6, 10, 15]. 
Relaţiile pentru calculul penelor longitudinale și valorile rezistentelor admisibile sînt indi- 
cate în tabelul 7.3. Calculul unei asamblări prin pene longitudinale se poate desfășura 
după următoarea schemă: 

a. In funcție de diametrul arborelui se aleg din STAS dimensiunile secțiunii trans- 
versale a penei b $i A. 

b. La penele cu stringere se poate determina momentul de torsiune pe care trebuie 
să-l transmită asamblarea, M cap, alegînd în prealabil o lungime standardizată a penei, 
în funcție de dimensiunea cunoscută a butucului; acest moment se compară cu momentul 
de torsiune M, necesar de transmis. Adoptînd rezistența admisibilá la strivire ag, se poate 
determina lungimea penei, alegîndu-se apoi o lungime standardizată. 

La penele paralele se calculează — din condiția de rezistență la strivire — lungimea 
de calcul a penei lę, alegindu-se o lungime standardizată, în funcție de lungimea calcu- 
lată. Dacă lungimea /, va fi mai mare decît lungimea butucului se pot monta două pene 
identice, dispuse la 180°. 

c. La penele paralele se efectuează un calcul de verificare la forfecare, în cazul în care 
arborele este executat dintr-un oțel mai rezistent decît oţelul din care este executată 
pana. 


7.2.2. ASAMBLĂRI PRIN CANELURI 


Asamblările prin caneluri — comparativ cu asamblările prin pene — au următoarele 
avantaje: capacitate de încărcare mai mare la aceleași dimensiuni de gabarit; rezistență 
la oboseală mai mare; centrare şi ghidare precisă a pieselor asamblate; evitarea ovalizării 
butucului. Dintre dezavantajele acestor asamblări se menționează tehnologia, de execuție 
mai pretențioasă și prețul de cost mai ridicat decît al asamblărilor prin pene paralele. 
Sînt folosite la cutiile de viteze ale autovehiculelor si masinilor-unelte, la cuplaje etc. 


Asamblările prin caneluri pot fi fixe sau mobile, caracterul fix sau mobil reflec- 
tîndu-se asupra formei și dimensiunilor profilului și asupra modului de centrare. Asamblă- 
rile mobile se folosesc la cutiile de viteze (roti baladoare). 

Profilul asamblărilor prin caneluri poate fi: dreptunghiular (fig. 7.55, a), triunghiular 
(fig. 7.55, b), în evolventă (fig. 7.55, c). 
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Fig. 7.55 Fig. 7.56 


În funcție de modul de centrare, asamblările cu caneluri dreptunghiulare se împart 
în: cu centrare interioară (fig. 7.56, a), la care contactul dintre arbore și butuc are loc 
pe diametrul interior al arborelui; cu centrare pe flancuri (fig. 7.56, b), centrarea fiind 
realizată prin contactul lateral al proeminentelor; cu centrare exterioară (fig, 7.56, c), 
contactul dintre arbore și butuc avînd loc pe diametrul exterior. Asamblarea cu centrare 
exterioară este cea mai ieftină şi se foloseşte cînd butucul nu este tratat termic; asam- 
blarea cu centrare interioară este cea mai frecvent folosită, fiind cea mai precisă; asam- 
blarea cu centrare pe flancuri nu asigură o centrare precisă, obtinindu-se, în schimb, o 
repartizare mai uniformă a sarcinii între caneluri, recomandîndu-se pentru momente mari 
de torsiune, la solicitări cu şocuri și la modificarea, sensului de rotație. 

Standardele clasifică asamblările prin caneluri dreptunghiulare — în funcție de capaci- 
tatea de a transmite sarcina și de modul de cuplare — în trei serii (tabelul 7.4), care diferă 
prin dimensiuni, mod de centrare și număr de caneluri. 


Tabelul 7.4 


Seriile asamblărilor prin caneluri dreptunghiulare 


Domeniul de folosire 


| 
| Momentul transmis | Lungimea L, 


Dimensiuni de as | 
" E | e asamblare i : ` 
FERLA conform comparativ cu cel | Vn c Ve ea im nem 
STAS transmis de arborele | Tipul asamblării P 
cu diametrul 
d 


Usoará 1768—68 Inferior Fixá L< Sg 


Mijlocie 1769—68 Egal Fixă sau mobilă cu | L = (1,5...2,5)d 
deplasarea axială a 

butucului fără sar- | 
cină 


Grea | 1770—68 Egal Mobilă, cu depla- dm 525) 
| sare axialá a butu- 
cului sub sarciná 
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Dimensiunile asamblărilor prin caneluri pentru construcția de mașini-unelte sînt sta- 
bilite prin STAS 2670 și 2671-66, numărul canelurilor fiind patru și respectiv șase. 

Asamblările prin caneluri triunghiulare (STAS 7346-65) — avînd o bună rezistență 
la solicitarea de încovoiere — se recomandă pentru asamblările fixe; pot prelua sarcini 
mari şi cu şocuri, centrarea realizîndu-se pe flancuri. 

Asamblárile zimtate pot fi considerate ca fiind asamblári cu profil triunghiular cu 
un număr mare de caneluri și cu o înălțime redusă a acestora; se folosesc pentru solida- 
rizarea pîrghiilor și a manivelelor, obtinindu-se o foarte bună fixare. 

Asamblările prin caneluri în evolventă (STAS 6858-63) au o bună rezistență, în spe- 
cial, la solicitări variabile; se folosesc în construcția de autovehicule, centrarea realizîn- 
du-se pe diametrul exterior al arborelui sau pe flancuri. 


Arborii și butucii canelati se execută din oțel; la asamblárile mobile, suprafețele active 
se durifică printr-un tratament termic sau termochimic pentru mărirea, rezistenţei la uzură, 
rectificîndu-se — după tratament — suprafețele de centrare. 

Calculul asamblărilor canelate cu profil dreptunghiular se efectuează conform meto- 
dicii indicate în STAS 1767-67; în funcție de condiţiile de funcționare se alege seria 
asamblării canelate, iar în funcție de diametrul arborelui d se aleg parametrii asamblárii, 
după care se efectuează calculul prevăzut în STAS 1767-67, unde sînt indicate şi rezis- 
tentele admisibile la strivire. 

Calculul asamblărilor prin caneluri triunghiulare sau în evolventă se efectuează 
— la fel ca la asamblările prin caneluri dreptunghiulare — cu relația [3] 


6; & k —— — «& oas, (7.35) 


în care: A este coeficientul de repartizare a sarcinii pe caneluri, adoptindu-se k = 1/0,5 
pentru canelurile triunghiulare si E 1/0,75 pentru canelurile in evolventá; 4 — inálti- 
d, — D 

"e € 


2 


mea portantá a canelurii, 4 = Rezistentele admisibile se pot adopta conform 


indicatiilor din STAS 1767-67. 


7.2.3. ASAMBLÁRI PROFILATE 


La asamblárile profilate, piesele asamblate au contur poligonal, suprafetele ín con- 
tact putind fi plane sau curbe. Cel mai frecvent se folosesc asamblárile cu profil triun- 
ghiular, pătrat și hexagonal (fig. 7.57 — exemple de profil triunghiular P 3 si profil pá- 
trat P C4 [4]). 

Asamblárile cu profil triunghiular au urmátoarele avantaje: concentrarea redusá 
a eforturilor unitare; realizarea centrárii precise a pieselor asamblate; capacitatea de a 
transmite momente mari de torsiune si de a prelua forte dinamice mari. Ca dezavantaje 
se pot considera: existenta unor eforturi radiale mari, care produc deformarea pieselor 
asamblate ; imposibilitatea folosirii acestora in cazul deplasării sub sarcină a butucului; 
necesitatea unui utilaj special pentru execuție ; necesitatea unei precizii mari de execuție: 


Arborii cu profil triunghiular pot avea diferite forme (fig. 7.58, profilul P 3 pentru 
asamblări cu ajustaj cu stringere si P C3 — pentru asamblări mobile [3]). Profilele mai 
apropiate de cerc sint mai potrivite pentru asamblárile fixe, profilele mai apropiate de 
triunghi fiind recomandate pentru asamblárile mobile. 
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Profilul PC4 (fig. 7.57, b) 
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Profilul PC3 (fig. 
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Profilul P3 (fig. 7.58, a) 
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Fig. 7.57 


E 


Construirea practicá a profilelor se poate efectua cu ajutorul fig. 7.58 si 7.57, b 
cu datele din tabelul 7.5 [3, 4]. 

Asamblările cu profil pătrat și hexagonal sint relativ simple, folosindu-se la transmi- 
terea unor momente mici de torsiune; este imposibil de obtinut o precizie mare de 
execuție, colțurile introducînd o concentrare însemnată a eforturilor [6, 8]. Se intre- 
buinteazá la fixarea diferitelor pîrghii pe arbori. 

La proiectarea unei asamblări profilate se adoptă constructiv dimensiunile, urmînd 
să se verifice asamblarea la strivirea suprafețelor de contact dintre arbore și butuc 
sau să se determine lungimea necesară / a butucului, cu relațiile indicate în tabelul 7.6. 


Tabelul 7.6 


Relaţiile pentru calcul asamblărilor profilate [4, 6, 8] 


Tipul profilului și schema de solicitare Relaţiile de calcul 
Profil triunghiular 4M, 
Gs = X Sas 
al 
4M: 


sau, conform [2], 


| 2M, 
| Ge Z X Oas 


Dall, äer + 0,1 Dg) i 


| 
| 2M, 


HS es 


Dm(1,5 ex + 0,1Dm) Oas 


| (conform notatiilor din fig. 7.57, a sau 7.58) 
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Tabelul 7.6 (continuare) 


Tipul profilului și schema de solicitare Relaţiile de calcul 


Profil pătrat | 3M, 
P t 
| Ge = ——— X Oas 
" 
| al 
. 3M, 
| Î = = GE 
$ | Gase 
e i | 
CS ue | Sau, conform [2] 
—x M T | , [2], 
12 a Y^ 5 | ERT 
A 132 Ga | 2M, 
MA p Zi. ` 1 | Os e SS Oda 


:4- 06,1 Dell 


d 2M, 
la — - 
Da Ze + 0,1Dm) Gas 


(conform notatiilor din fig. 7.57 


Profil hexagona! 


Observaţie. Se recomandă: Gas = 0,8 oe[4] 


7.2.4. ASAMBLĂRI CU INELE TRONCONICE *) 


Asamblările cu inele tronconice — făcînd parte din asamblările fixe — transmit 
momentele de torsiune prin intermediul forțelor de frecare, care apar pe suprafața de 
contact dintre inelele tronconice și arborele, respectiv butucul. Se poate întrebuința o 
singură pereche de inele — formată dintr-un inel exterior și unul interior (fig. 7.59) — 
sau mai multe perechi, montate în serie [3, 4, 6, 10]. 

În fig. 7.60 se prezintă exemple de fixare a roților dințate pe arbori prin intermediul 
inelelor tronconice, stringerea axială a acestora fiind realizată cu un șurub central 
(v. fig. 7.60, a) sau cu mai multe suruburi (fig. 7.60, b). 

La arborii cu diametre mari se folosesc inelele tronconice duble (fig. 7.61) care inglo- 
bează și suruburile de stringere, forțele axiale fiind mai mici in acest caz, comparativ cu 
inelele tronconice simple [3]. 


*) Sint denumite si pene inelare. 
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Fig. 7.59 Fig. 7.60 Fig. 7.6 


Asamblárile cu inele tronconice asigură o centrare foarte bună a butucului fatá de 
arbore; permit montári si demontári frecvente fără deteriorarea suprafetelor active; 
protejează piesele asamblate în cazul suprasarcinilor, ca urmare a patinării inelelor; 
permit reglarea poziţiei relative a butucului față de arbore; transmit momente mari de 
torsiune. Necesită însă organe suplimentare de stringere și o execuție precisă datorită 
deformatiilor elastice mici ale inelelor; la suprasarcini repetate elementele asamblării 
de încălzesc puternic. 

Între inele $i piesele asamblate se prevăd jocuri radiale, pentru uşurarea montajului. 
Forța axialá de stringere trebuie să asigure preluarea jocului radial (F,) si crearea forței 
de stringere radială Lal ; această forță — în cazul montării mai multor inele — se trans- 
mite de la un element la altul. Nu este recomandabilá intrebuintarea a mai mult de 
3—4 inele tronconice [3—6, 10]. 

Dimensiunile inelelor tronconice se pot alege din tabelul 7.7 [3, 4], in functie de dia- 
metrul arborelui d. 

Momentul de torsiune transmis de o astfel de asamblare 


" Dos 7 Aen 
Mi cap = gM u — s (7.36) 
Dei 
unde: x este coeficientul de încărcare a elementelor (x = 1 pentru o pereche de inele 


a = 1,5 pentru două, æ = 1,75 pentru trei şi « = 1,875 pentru patru perechi de inele); 
Mi — momentul de torsiune limită, la care apar deformatii plastice, calculat în tabelul 7.7 
pentru rezistența limită la strivire os, = 4 000 daN/cm?; Ggs — rezistența admisibilá la 
strivire pentru materialul cel mai slab (cînd Gas < 4000 daN/cm?, Cas = 0,8 Gel ` Get = 
= 4 000 daN/cm?. 
Forța axială totală 

" T A Dos 
e DE — I ke E a 
Fi = Fo + Fa —=, (7.3 

Dei 


LA 
N 


rile fortelor axiale Fo şi Fo, luîndu-se din tabelul 7.7. 
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Tabelul 7.7 


Datele necesare pentru alegerea inelelor tronconice [3] 


1 
| 
| 
| 


dxD i | l | Ma 


| Fo Fa 
mm” mm | mm | daN -m | daN | daN 
| | | 
30x 35 63 | 53 | 36 | 870 | 7240 
32x 36 63 | 53 | 409 | 710 | 7620 
35x 40 7 | 6 | 554 | 950 9 460 
36x 42 7 6 | 586 | 1100 | 9 800 
38x 44 7 6 | 653 | 1000 10 400 
40x 45 8 66 | 79,6 | 1380 11 820 
42x 48 8 | 6,6 87,8 1 540 12 650 
45x 52 10 8,6 131 | 2500 | 17600 
48x 55 10 | 8,6 149 | 2300 | 18600 
50x 57 10 | 8,6 162 | 2200 | | 19 490 
55x 62 10 86 | 196 | 2200 | 21200 
56x 64 12 10,4 | X246 | 2900 | 26400 
60: 68 12 | 10,4 | 282 | 2800 28 000 
63x 71 | 12 10,4 | 311 2 500 | 29600 
65x 73 12 | 10,4 | 331 | 2600 | 30200 
70x 79 SH 12,2 451 | 3100 | 38 400 
71x 80 14 | 122 | 464 | 3000 | 39000 
75x 84 14 | 12,2 | 517 3 100 | 41000 
50x 91 17 | 15 | 724 4 400 | 54200 
85x 96 D x o 15 817 | 4600 | 57200 
90 x 101 17 | 15 916 4 400 | 60 400 
95 x 106 17 | 15 | 1020 4 000 | 63 800 
100 x 114 21 | 18,7 1 410 6 100 84 400 
110 x 124 21 | 18,7 | 1710 | 6000 92 400 
120 x 134 21 187 | 20930 | 5400 | 100 600 
130 x 148 28 | 253 | 3220 | 9600 | 148 400 
140 x 158 28 | 25,3 3740 | 9000 | 159000 
150 x 168 28 25,3 | 4290 | 8600 | 169 400 
Numărul necesar de şuruburi 2, se poate caicula cu relația 
îs = FF, (7.38) 
F,, fiind forța ce poate fi realizată de un singur surub. ed 
Ge recomandă determinarea coeficientului de siguranță al asamblării [4] 
65 — My capl Ms; > LS: (7.39) 


7.2.5 ASAMBLÁRI CU INELE ONDULATE 


Inelele ondulate se execută din bandă subțire de oțel, ondulată cu un anumit pas 
(fig. 7.62 [3]); pot avea un singur rînd de ondulatii sau două rînduri. Nu au capetele su- 
date pentru uşurarea montării si demontării [3, 6]. Inelele ondulate — pentru a impie- 
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Fig. 7.62 


dica deplasarea. acestora în timpul montajului — se dispun într-un canal executat în 
arbore — tip A(fig. 7.63, a) sau în butuc — tip B (fig. 7.63, b). Cînd nu este necesară 
gurarea centrării pieselor asamblate, inelele ondulate se pot monta și fără canal 
Dintre avantajele acestui tip de asamblare se menționează: nu necesită o prelucrare 
foarte precisă a pieselor asamblate; la suprasarcini, butucul patinind pe arbore, se pro- 
tejează piesele asamblate; necesită forte mici de presare; permite montări și demontări 
repetate; evită apariția, fenomenului de rezonanță datorită elasticitátii inelelor. 
Asamblările cu inele ondulate se recomandă pentru momente relativ reduse de tor- 
Siune; pentru montarea rulmentilor în carcase din aliaje ușoare. Se pot folosi si la fi- 
xarea pe arbori a roților dințate (fig. 7.64), a roţilor de curea, a volantilor etc. 
Dimensiunile inelelor ondulate, momentele de torsiune limită Mu ce pot fi transmise 
și forțele maxime radiale de apăsare F sînt indicate în tabelul 7.8, pentru tipul A și 
în tabelul 7.9, pentru tipul B [3]. 
higiditatea inelului ondulat 


Sa, 


"ET. 
c = 6E E B, (7.40) 
H 


unde s este grosimea iar B — lățimea, inelului; pentru D = 52... 180 mm rigiditatea 
inelelor ondulate este c = 66 `. 550 daN/mm [3]. 

Ín functie de momentul de torsiune necesar de transmis si de diametrul arborelui 
4 se alege inelul ondulat; in cazul in care Mg < M, se 
vor alege douá sau mai multe inele, rigiditatea totală 
obtinindu-se prin însumarea rigiditátilor inelelor respec- 


tive. 
Se verifică — la strivire — suprafețele de con- 
tact dintre ineiul ondulat și piesele asamblate cu relația 
— [3, 6] 
"m i M, Zb 
De 8 — SS Gas sau Ge = - X Gas (741 
2bs zusbd 
z lind numărul de ondulatii ale inelului (pentru d = 


= 40... 100 mm, z = 24... 41). 
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N 
N 


bk G2 Q3 Q3 (2 F9 F9 T2 
Sód0nióouUs 


36,67— 36,75 
41,67— 41,75 
43,67— 43,75 
46,67— 46,75 
48,67— 48,75 
52,08— 52,15 
54,03— 54,15 
57,08— 57,15 
62,03— 62,15 
64,03— 64,15 
67,03— 67,15 
72,03— 72,15 
74,03— 74,15 
77.03— T7345 
82,03— 82,15 
87,42— 87,56 
92,42— 92,56 
97,42— 97,56 
102,42 — 102,56 
112,42— 112,56 
122,42— 122,56 


Dimensiunile inelelor ondulate de tip B [3] 


18,25— 18,33 
20,25— 20,33 
22,25— 22,33 
23.25-23.95 
26,25— 26,33 
28,25— 28,33 
30,30— 30,40 
33,30— 33,40 
34,30— 34,40 
38,30— 38,40 


Mu 
daN : cm 
440— 1 400 
600— 2 500 
750— 2 100 
900— 3 300 
700— 4 000 
1 500— 5 000 
900— 5500 
2100— 5800 
2700— 8000 


1900— 9 000 
5 200 — 12 000 
4 000— 14 000 
2 300— 15 500 
6 000— 17 000 
2 400— 19 000 
7 000--25 000 
5 600— 12 500 
9 600 
9 500— 19 000 
11 500— 19 500 
13 000 —23 000 


Mu 
daN * cm 
| 
65— 250 
180— 330 
| 270— 430 
| 140— 500 
| 280— 640 
270— 880 
400— 1 000 
350— 1 400 
600— 1 300 
570—2 000 


Tabelul 7.8 


Dimensiunile inelelor ondulate de tip A [3] 


F 

da 
480— 1 500 
540—2 700 
750—2 200 
1 100—3 100 
450— 3 200 
1 100—4 000 
500— 4 200 
1 400— 4 500 
1 500— 4 500 
710—4 800 
2 600— 6 600 
1600—7 300 


950—7 500 
2 500—7 700 
1000— 8 300 
2 800— 10 500 
2 200—5 000 

3 000 
2 500—6 700 
2 800—5 900 
3 600— 6 300 


Tabelul 7.9 


190—1 250 
600— 1 300 
840—1 600 
400— 1 800 
800— 2 000 
490 —2 60C 
920—2 700 
320— 1 900 
750—1 700 
520— 2 400 


340 ORGANE DE MAȘINI 


Tabelul 7.9 (continuare) 


D | B | d | Mu F 
mm mm | mm daN em | daN 
EEN 
45 10— 30 43,30— 43,40 | 750— 2 100 | 650—2 300 
50 12— 40 48,30— 48,40 | 1100— 3 800 | 830— 3 200 
3 14—29 52,85— 52,97 | 1600— 3 400 | 1 100—2 500 
60 22—28 57,85— 57,97 3200— 4200 | 2 100—2 700 
65 23—37 62,85— 62,97 6000— 7300 | 2400—3 800 
75 31— 63 72,85— 72,97 | 7 300 — 16 000 3 700—7 400 
80 39 77,85— 77,97 | 11200 5100 
85 22—41 82,44— 82,58 8 000— 13 000 3 100—5 100 
90 24—43 87,44— 87,58 8 500— 15 500 | 3 700— 6 400 
105 36 102,44— 102,58 | 18 000 | 6 500 


F 


7.2.6. ASAMBLĂRI CU SAIBE CONICE 


Saibele conice elastice — stantate din tablă de otel de arc— au o seriede táieturi 
radiale care împart suprafața acestora in părţi ce funcționează ca arcuri lamelare 
(fig. 7.65). Sint introduse într-un locas din butuc și strînse cu ajutorul unei flanse, fixată 
cu şuruburi (fig. 7.66 [3.4]). 

Principalele avantaje ale acestor asamblări sînt următoarele: centrarea precisă a 
butucului pe arbore; posibilitatea transmiterii unor momente mari de torsiune prin 
montarea mai multor şaibe; montare gi demontare ușoare; are $i rolul de element de 
siguranță, transmițind numai momentul de torsiune nominal. 

Datele necesare pentru alegerea șaibelor conice sînt indicate în tabelul 7.10 [s 


sint indicate $i momentele de torsiune M, ce pot fi transmise de o $aibi conică strinsá 
cu o fortá F,. 


Fig. 7.65 


Fig. 7.66 
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Tabelul 7.10 


Datele necesare pentru alegerea saibelor conice [4] 


| i | M F | a | Dn s | Dé F, 
s | Ze | Kb: dàN es | daN || mm | mm mm | daN fem daN 
| | | | 
Sp | 
| 5 5 | o | s | 115] a: | 22 
3- | 44 0,5 0,45 6 || 28 32 | 115) 
4 1,4 14 30 | | 220 294 
5 2,4 19 || 32 | | 257 322 
6 18 28 | 149 | 35 | č | 314 362 
T | 4,3 25 || 38 | 62 | 350 370 
8 | 6,1 31 | 40 400 400 
9 | 22 0,65 9,6 43 42 | | | 450 "e 
10 | 126 | 51 45 | | | 530 70 
11 16,2 | 59 48 | 580 | 485 
i- CS EES 9 Rl - | T9 i 
13 | | 244 | 75 | 55 | 67 | 880 640 
14 | | 29 83 || 60 | 80 | | 980 660 
15 | ew WEE EC NN | 1200 740 
ig [87| 09 y A al | | 1380 790 
iz j e | 75 | 100 | 1 630 860 
18 | 6> r || 80 | | | 1850 920 
SA 33 | wm 
st, Cu | o 170 || 85 | 110 | 2 100 Bi 
24 | | us — 19 | 398 ] 2 | 2380 
25 | | 127 | 204 || 100 | 120 | | 3000 1200 


După alegerea dimensiunilor şaibelor conice din tabelul 7.10, se recomandă deter- 
minarea coeficientului de siguranță al asamblării [4] 
A 
6$ 2 ZS PU y (7.42) 
Me 


alegîndu-se numărul de şaibe E 10. : 
Numărul necesar de şuruburi se calculează cu relația 
„Fi i 
SE E 
Fg 


(7.43) 


7.2.7. ASAMBLÁRI PRIN STRÍNGERE PE CON 


Asamblările prin stringere pe con se pot realiza prelucrind conic soris Și Se e 
butucului (fig. 7.67) sau folosind una-două bucșe intermediare, SC Si ii că 
(fig. 7.68, a); în cazul montării unei bucșe intermediare elastice (fig. 7.6 z ^ ar Ce 
este cilindric, butucul putînd fi fixat în orice poziție. Apăsarea radială — dintre E LÍ 
si butuc — se obtine prin tensionare axialá cu ajutorul suruburilor sau al piulitelor. 
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Forța axială necesară de stringere — din surub — se determină cu relaţia [10] 


; Ki 
sin| — + «c 
F ae 28M, E d 
ic ` H (7.44) 
dm sin o i 


în care dm este diametrul mediu al suprafeței de contact. 
Lungimea necesară de contact se determină din condiția de rezistență la strivire [10]: 
28M, 
D nime lm (7.45) 
"Hds 
recomandindu-se Ggs = 500 ... 900 (... 1 300) daN/cm? si B = 1,2... 1,5 [10]. 


7.2.8. ASAMBLĂRI PRESATE 


Asamblările presate — fácind parte din asamblările prin stringere elastică, fără 
organe suplimentare de stringere*) — sînt realizate prin introducerea forțată axială 
a unei piese în cealaltă; se execută pe baza tolerantelor prevăzute în standarde. i ' 

Asamblările presate au o largă întrebuințare în construcția de maşini la: asam- 
blarea elementelor componente ale unui arbore cotit (fig. 7.69, a); solidarizarea roților 
de vagoane pe osiile acestora; asamblarea coroanelor roților melcate pe butucii acestora 
(fig. 7.69, b); asamblarea rulmentilor pe fusurile arborilor (fig. 7.69, c) etc. , 


eg Zeg 
ti 


b C 


Fig. 7.69 


*) Asamblările prin stringere cu organe s n2atare de stringe ancore, inele) sint in prezent foart 
Or e sup satar: e str (anci 
S t gere (ancore, ) sint e rte 


e 
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Asamblările presate se calculează în ipoteza menținerii în domeniul elastic de 
solicitare [10]. 

În general sînt cunoscute dimensiunile pieselor de asamblat — arborele și butucul 
— inclusiv dimensiunile principale d si / ale suprafeței de contact. În caz contrar se 
pot folosi următoarele recomandări [10]: l/d = 1... 2; d»[d = 1,8... 2,5; dyld >0;5, 
cînd piesa cuprinsă (arborele) este tubulară (v. tabelul Tub). 

În tabelul 7.11 sînt prezentate schemele de calcul pentru determinarea presiunii 
minime necesare din condiția ca solicitarea exterioară să se transmită numai prin frecare 
la o asamblare presată solicitată de o forță axialá Fg, un moment de torsiune M şi si- 
multan de un moment de torsiune și o forță axială. 

Fiind cunoscute momentul de torsiune, respectiv forța axială de transmis, $i adop- 
tate materialele pieselor asamblate, calculul asamblării presate se poate desfășura con- 
form metodicii prezentate în tabelul 7.12 [6, 10]. 

Tabelul 7.11 


Relaţiile pentru calculul presiunii minime necesare la asamblările presate [6,10] 


Schema de calcul | Presiunea minimă necesară Pmin, daN/mm? 
n PSI | F 
— i SIT p a 
J min 
T, und! 
S e € 3 — | ot e SS? == GE 
n ^ 
E 
k 
BEE feci D | : 2M, 
i ` | | Pmin = ———— 
ASA 95 und?l 
T 


2 


F hha F | IC: 2 
eer MOI | d 


Pmin — 
nudi 


Tabelul 7.12 
Metodica de calcul a asamblárilor presate [6.10] 


Elementul de calcul Relaţiile de calcul și recomandările necesare 


Conform tabelului 7.11, cunoscînd solicitarea 
| exterioară și materialele pieselor asamblate; pen- 
tru p, v. tabelul 7.13. 


Presiune minimă necesară fmin 


Stringerea minimă necesară Smin Sin = Dain ha D ho d- 10% [u m]; 
| Bh ^ E 
| d + d? di + di 
| ha = ` Vai ko = : -+ w; 
d? — di di — d? 


y = 0,3 pentru oţel; v = 0,25 pentru fontă; 
y — 0,33 pentru bronz 
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Tabelul 7.12 (continuare) 


Elementul de calcul Relaţiile de calcul si recomandările necesare 


Stringerea necesară corectă Bean | Scor = Smin + (U + Ut + Ug) [um]; 


| U x 1,2(Ra maz + Rp maa) ; Ra MAB Ro MAT 
| (v. tabelul 7.14) ; 
( ` Ur — [xp(fp — to) — alta — t 


> U, =. 
9. 


7 - 10? [um] 


In general, Ug 


| 
| Pentru in = fp = 
| 
| 
| 


Alegerea, ajustajului standardizat in funcție de Saar si d se aleg din standarde 
tipul ajustajului cu stringere si tolerantele de de 
executie ale pieselor asamblate; 

e v Am "" 

Sr maz = (da maz — db min) 10° [um]; 


Sr min = (da min — db max) 10? [um]. 


T CON ORE Este necesar ca S, min > Scor 


, m | 1 d? — d? 
Presiunea maximă de contact Pmaz Sage d m y E [daN/mm?) ; 
d2 
| dà $= d? eh f 
| Pmazb = — Ocb ——— [daN/mm?]; 
| 2 d3 
t Pmaza , 4.35, Y m 
Zen = Smin - + 1,2(Ra maz) [um]; 
Pmin 
s c Pmaz b , i v " 
Seb = S min — ———- + 1,2(Ra mar + Eb maz) [um] 
Pmin 


| Condiția de neaparitie a deformatiilor plastice: 


Sr max < Se min 


e T . Da 1 - 
Deformatiile pieselor asamblate Pentru diametrul d, 


A, = 2Pmin S . - $ 10? [um] 


Pentru diametrul d, 


| d? d, Kate 
Az = 2Pmin a + — + 105 [um] 


Forța necesară de presare Fap Fap Un dip 


| Pentru u’, v. tabelul 7.13. 


Observaţie. Indicele a corespunde piesei cuprinse (arbore), iar indicele b — piesei cuprinzătoare (butuc); 
ig, — temperatura mediului ambiant. 
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Tabelul 7.13 


Valorile medii ale coeficientului de frecare la samblárile presate [10] 


Materialul pieselor nblate | 


Ungere cu ulei la 


Arborele Butucul 
Otel Otel | 
| 
| 
TY 3 Ge Se E 
| 
Otel | Fonti | 
i | 
| | 
| 
Oțel | 


Observație. S-au u 


frecare la deplasare (dec 


re cu ulei la 


0,06—0,14 | 0,09—0,17 


0,07—0,12 


Fárá ungere la 


0,02— 0,06 


lizat notiaţile: u’ — coefcientul de frecare la presare (montare); u” — coeficientul de 
ontare); pu — coeficientul de frecare pentru proiectare. 


Tabelul 7.14 


Ínáltimile maxime ale neregularitátilor suprafeței Rmaz[10] 


Modul de prelucrare 


Modu! de prelucrare 


Strunjire grosolaná 


Netezire prin strunjire 


Strunjire finá cu cutit cu 
plácutá din carburi me- 
talice 


Strunjire finá cu diamant 


Netezire prin frezare 
Frezare finá 
Rabotare grosolaná 


Netezire prin rabotare 


lezare 
Alezare fină 
Brosare 
Rectificare 
Rectificare finá 
Rectificare foarte finá 
Honuire 
Lepuire finá 
Lepuire 


Lustruire 


Rmaz 
um 
— 10 
1,0—4 
2,5 —10 
— 10 
1,0 —4 
01 —1,0 
0,1 —10 
0,15— 1,0 
0,60— 4,0 
0,1—0,4 
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7.3. ASAMBLĂRI PRIN ŞTIFTURI ȘI BOLTURI 
INELE DE SIGURANŢĂ 


NOTAȚII 


wa 


— aria secțiunii inelului de siguranță; D, D, — diametrul mangonului, respectiv al arborelui; 
— diametrul stiftului, respectiv al boltului; 0; — efortul unitar de strivire 


7.3.1. ASAMBLĂRI PRIN ŞTIFTURI SI BOLTURI 


Stifturile sint organe de asamblare demontabile folosite la: asigurarea pozitiei re- 
lative, precise, a două piese — s/zfturi de centrare ` transmiterea unor sarcini relativ mici 
— ştifturi de fixare; asigurarea elementelor principale ale unui ansamblu, în cazul 
suprasarcinilor — ştifturi de siguranță. Se întrebuinţează și pentru fixarea, arcurilor 
elicoidale de întindere [3, 4, 6, 7, 10, 15]. 

Stifturile cilindrice obisnuite (fig. 7.70, a, b, si c), folosite pentru centrarea si fixarea 
pieselor, au un domeniu de întrebuințare limitat ca urmare a micșorării stringerii 
inițiale — la montári și demontări frecvente — si a necesității unor toleranțe strînse; 
sînt standardizate (STAS 1599-68), 

Stifturile conice lise (fig. 7.70, d), folosite ín special pentru centrare, se execută 
cu conicitatea 1/50 (STAS 3436-68). Stifturile conice, filetate cu cep (fig. 7.70, e — 
STAS 4851-70) si stifturile conice cu filet interior (fig. 7.70, f — STAS 7805-68) se în- 
trebuinteazá în cazul găurilor infundate, demontîndu-se cu ușurință cu ajutorul unei 
piulite sau al unui șurub (v. și fig. 7.72, b si c) [6, 7, 15]). 

În prezent, stifturile elastice tubulare (fig. 7.70, g) si spirale (fig. 7.70, h) tind să 
înlocuiască stifturile cilindrice obișnuite; datorită elasticitátii mari — fiind executate 
din bandă de oțel de arc — pot fi montate în găuri cu tolerante foarte mari; preiau mai 
bine sarcinile cu șoc și vibraţiile, rezistînd la montări și demontări repetate. 

Stifturile crestate (fig. 7.71, a [3, 4]) — folosite, în principal, la fixarea pieselor so- 
licitate dinamic — nu necesită o execuție foarte precisă a alezajului, preluînd socurile 
și vibraţiile fără pericolul slăbirii asamblării. Se execută cu trei crestături, dispuse la 
120° (fig. 7.71, b), pe toată lungimea sau numai partial [3, 4, 15]. 

În fig. 7.72 se prezintă exemple de folosire a stifturilor cilindrice $i conice [3, 4, 7]: 
centrarea a douá piese (fig. 7.72, a, b, si c); asamblarea unei roti conice pe arbore 
(fig. 7.72, d); folosirea stiftului elastic tubular ca stift de siguranță (fig. 7.72, e). 

Intrebuintarea stifturilor crestate este exemplificatá în fig. 7.73 [3, 4]: transmiterea 
momentului de torsiune ca o pană cilindrică (fig. 7.73, a); fixarea capului la un surub 


A e) 
` 
3 CH Ce (CH 


Fig. 7.71 


ASSA 
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de mişcare (fig. 7.73, b); ax de rolă (fig. 7.73, c); 
pentru fixarea arcurilor (fig. 7.73, d); bolt de 
lant (fig. 7.73, e); la cuplajele elastice (fig. 7.73, f). 

Bolturile — folosite ca elemente de legătură 
în articulații — sint de fapt, ştifturi cilindrice de 
dimensiuni mari; pot fi cu sau fără cap, cu sau 
fără gaură pentru șplint (fig. 7.74, a-d), cu cep 
filetat (fig. 7.74, e), cu nas — care împiedică ro- 


a c d tirea — și gaură pentru splint (fig. 7.74, f) [3, 
Fig. 7.74 A. EN : . 
pn WT Stifturile si bolturile se executá — in functie 


de rolul functional al acestora — din OL 50, OL 
60, OLC 35, OLC 45, OSC 8 etc., fiind, de multe ori supuse unui tratament termic, 
pentru mărirea durității superficiale [6, 10, 15]. 

Dimensiunile stifturilor si bolturilor se pot alege constructiv, pentru stifturile de 
fixare trebuind să se efectueze un calcul de verificare. Datorită deformatiilor elastice — 
care intervin în funcționare — este foarte dificilă determinarea precisă a solicitărilor 
reale, simplificările introduse în calculul ştifturilor și bolturilor dînd, totuși, rezultate 
destul de precise pentru practică [10]. 

Relaţiile și recomandările necesare pentru calculul principalelor tipuri de ştifturi 
si bolturi sînt indicate în tabelul 7.15 [3, 15). 


Tabelul 7.15 


Relaţiile și recomandările necesare pentru calculul stifturilor si bolturilor 


n 


Schema de solicitare a | Elemente constructive și rezistențe 


asamblării | Relaţii de calcul | admisibile 
4M | d » 
| Te e Lin Tal E E 0,2...0, 3 
| T j2 af» | D 
| zéi 1 
| 6M; | D. o R 
| T — X Sas | — 7 2, pentru manşon 
| dD? 


1 
din otel 


cap = (0,2 .-. 0,3) oe 


(între știft si arbore) ; 


4Mt 
eo PE Dos | $ 
d(D? — D1) | Gas € 0,80, 


| (între stift și manşon) 


F L | Sas < 0,8 ce 
| o= E (1+ 67) <eus 
| db Gai € 1 500 daN/cm? 
| 32 FI 
Gi SC Gai 
| zd? 
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Tabelul 7.15 (continuare) 


Schema de solicitare a Elemente constuctive si rezistențe 


pulzare a lubrifiantului) 


asamblării Relaţii de calcul | admisibile 
| | SR 
| 2F | Ze Lë 20 
"f = x "af | f 
xd? | Dëss Lë. LI 
| 
F | tar = (0,2...0,3) 6 
p= = < Pa | af ( ) c 
l | 
| (între bolt si tirant) | Gas € 0,86; 
| Pam | Pa = 100 ... 130 daN/em? 
| s= ONE Ù Gas | (din condiția de neex- 
H | 


| (intre bolt si ochiurile 
| furcii) 
| 


Observaţie. La sgtifurile crestate, rezistența adimisibilă la strivire se adoptă cu 30% mai redusă. 
7.3.2. INELE DE SIGURANȚĂ 


Inelele de siguranță se lolosesc frecvent în construcția de mașini pentru asigurarea 
pieselor la deplasări axiale. În fig. 7.75 sînt prezentate cîteva tipuri de inele de siguran- 
tá*) pentru alezaje, formele a si b fiind standardizate (STAS 5848/3-73), iar în fig. 7.76 — 
tipurile reprezentative de inele de siguranță pentru arbori, formele a, b, şi c fiind standar- 
dizate (STAS 5848/2-73). 


*) În STAS 5843-73 sînt denumite inele elastice de rezemare, excentrice. 
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Fig. 7.78 


O serie de inele de siguranță — pentru bolturi — sint date în fig. 7.77 [3]. 
Forţa axialá, pe care o poate prelua un incl de siguranță, se determină cu relația 


WE (7.46) 


în care: coeficientul $ se alege din fig. 7.78 în funcție de raportul l/t; coeficientul de si- 
gurantá c > 1,25. 

Materialele din care se execută inelele de siguranță sînt redate în STAS 5848-58, 
în STAS 5848/2 si 5848/3-73 fiind indicate si forţele axiale maxime care pot fi preluate 
de inelele respective. 
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7.4. ÎMBINĂRI NITUITE 


NOTAȚII 
d  — diametrul nitului; Ga rtul unitar de strivire (presiunea pe gaură); 
d, — diametrul de calcul al nitului (egal cu dia- kn — efortul unitar de alunecare; 
metrul găurii de nit); s  — grosimea tablei; 
e  — distanța de la nit la marginea tablei; i — numărul de nituri; 
1 anta dintre rindurile de nituri; # -— numărul sectiunilor de forfecare ale unui nit; 


icientul de utilizare a secţiunii tablei; i — pasul niturilor pe un rind. 


7.4.1. GENERALITĂȚI 


Îmbinările nituite sînt îmbinări nedemontabile. Deși, în urma apariției și dezvoltării 
sudurii, utilizarea lor a fost mult restrinsá într-o serie de domenii (construcții de nave, 
material rulant feroviar $i auto, recipienti etc.), îmbinările nituite constituie în conti- 
nuare principalul mijloc de asamblare folosite mai ales la elementele supuse la solici- 
tări variabile (în special în cazul solicitărilor alternante), la piesele din aliaje uşoare din 
domeniul aviaţiei şi la piesele din metale greu sudabile etc. 


7.4.2. NITURI. DESCRIERE, CLASIFICARE, MATERIAL 


Nitul se compune dintr-o tijă cilindrică — corpul nitului — de lungime / = Xs - 
+ (1,5 ... 1,7)d şi capul initial (fig. 7.79). Diametrul d, al găurii întrece cu 1 mm d 
metrul d al tijei nitului. La nituire se formeazá capul de închidere, iar tija ajunge la dia- 
metrul d;, care constituie diametrul de calcul. Nituirea poate fi executată la rece pentru 
nituri cu d < 10... 12 mm si îmbinări mai puțin importante si la cald, pentru nituri 
cu d> 12 mm. 
iasificarea niturilor se face, după forma și destinația lor. După forma capului, 
STAS 796-68 clasificá niturile de otel astfel: 

— nituri cu cap semirotund, cele mai răspîndite in construcțiile de maşini si în con- 
structiile metalice, utiiizate pentru imbi- 
nări de rezistență, și rezistentá-etansare; 
dimensiuni după STAS 797-67; 


Căpuitor 


— nituri cu cap tronconic, pentru Cap de inchidere ~ 


nituire de rezistență si rezistență — EE qid 
etansare in medii corozive; dimensiuni E 
după STAS 801-67; ee ees? P 
— nituri cu cap semiinecat, utilizate Corpul nitului i /&rosirnea tablelor 
în cazul cînd nu este spațiu disponibil Cap initial Contracăpurtor 


pentru capul semirotund; dimensiuni 
după STAS 802-67; 
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— nituri cu cap înecat, utilizate pentru nituire de rezistență si de rezistentá-etan- 
sare, cînd se impune eliminarea proeminentelor pe suprafețele pieselor îmbinate; di- 
mensiuni după STAS 3165-67; 

— nituri cu cap plat pentru solicitări mai reduse, utilizate în dogărie, la prinderea 
ferodoului pe frîne etc. 

După forma corpului, niturile se clasifică în: nituri cu corpul plin (ca cele prezen- 
tate mai sus), nituri tubulare (utilizate în general pentru prinderea tablelor subțiri și a 
pieselor nemetalice) si nituri semitubulare. 

Niturile se execută prin forjare sau laminare, în cazuri speciale prin aschiere, din 
urmátoarele materiale: 

— oțel carbon, în mod obişnuit din OL 34 si OL 37, conform STAS 794-70, niturile 
cu o utilizare generală; 

— din cupru tras, alamá, aluminiu, duraluminiu, otel aliat, niturile destinate unor 
utilizári speciale. 


7.4.8. CLASIFICAREA ÍMBINÁRILOR NITUITE 


Dupá scopul pentru care au fost realizate se deosebesc: imbinári de rezistentá, ca- 
pabile să reziste acțiunii forțelor exterioare (construcții metalice, elemente de ma sini) ; 
imbinári de etansare (pentru rezervoare deschise); imbinári de rezistentá-etansare (la 
cazane si recipienti cu presiune interioară). 

După numărul de rînduri de nituri se deosebesc îmbinări cu unul, două, trei si mai 
multe rînduri (un rînd de nituri este alcătuit din niturile situate pe aceeași linie perpen- 
diculară pe direcția de acţionare a sarcinii. 

După felul așezării tablelor îmbinate se deosebesc: îmbinări directe (prin suprapu- 
nere), la care nu se folosesc piese intermediare (fig. 7.80) şi îmbinări cu eclise (cu o sin- 
gură eclisá, fig. 7.81, a, sau cu două eclise, fig. 7.81, b. La îmbinările directe si la cele 


P AI N 
CC 
CE 
d 
Fig. 7.80 Fig. 7.81 


cu o eclisá niturile au cîte o singură secțiune de forfecare. La îmbinările cu două eclise 
sau cu mai multe elemente suprapuse, niturile au cîte două sau mai multe secțiuni de 
forfecare. 


7.4.4. SOLICITÁRILE DIN ÍMBINAREA NITUITÀ 


La o imbinare bine executatá, transmiterea fortei se realizeazá prin frecarea dintre 
table, datoritá stringerii lor intre capetele nitului, in corpul cáruia actioneazá o fortá 
axialá. 

În calcule, pentru siguranță, se neglijează însă frecarea ce are loc, admitindu-se că 
iorța P este preluată de tija nitului prin contactul ce are loc între aceasta și pereții gáu- 
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rilor celor două table (fig. 7.82). Se consideră că sarcina 

totală se repartizează uniform asupra niturilor din îmbinare 

si că eforturile unitare produse sînt repartizate uniform în 

secțiunile din nit şi table. În această situație principalele soli- 

citări de care se tine seama și eforturile unitare corespunzá- 

toare, calculate pentru sarcina P, ce revine unui nit, sînt: 
Forfecarea corpului nitului : 


unde: Ta; este rezistența admisibilă la forfecare iar n — nu- 
mărul sectiunilor de forfecare ale nitului. 

Presiunea de contact (strivirea) dintre corpul nitului si 
peretele gáurii 


9g = — X Cay (7.48) 


unde og, este rezistența admisibilá pentru strivire. 
Forfecarea marginilor tablei : 


Solicitarea la întindere din secțiunea tablei: 


P 
o = —— X Ca- 
(t — djs 


(7.49) 


(7.50) 


Forfecarca tablei între vînduvi care intervine în cazul nituirii cu mai multe rînduri 


(fig. 7.83): 


Punîndu-se condiția ca valorile tuturor eforturilor unitare 
să fie cît mai apropiate de valorile lor admisibile, rezultă rela- 


tiile ce trebuie îndeplinite de parametrii geometrici pentru a se 
obține o îmbinare rațională ; practic, se recomandă: 


ex8..5)5 E (lie lg 4 (25 ase 3, 

e; = (2 ues 2,5)4,. (7.52) 

În calcule se introduce si un coeficient de utilizare a sectiunii 

tablei, care tine seama de slábirea sectiunii tablei prin gáurile de 

nit şi care este definit prin raportul dintre secțiunea netă si 
sectiunea initialá a tablei pe un pas al nituirii 


RM. (7.53) 


(7.51) 


Fig. 7.83 
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În afară de solicitările principale menționate, în îmbinare pot interveni solicitări 
suplimentare (neglijate în calculele practice) ca: încovoierea tijei nitului, incovoierea 
marginilor tablelor ș.a. 


7.4.5. CALCULUL ÍMBINÁRILOR NITUITE 


7.4.5.1. CALCULUL ÎMBINĂRILOR DE REZISTENȚĂ ÎNCĂRCATE SIME- 
TRIC. Fiind date, în general, sarcina P şi numărul pieselor îmbinării, deci numărul n 
al sectiunilor de forfecare, calculul se efectuează astfel: 

La dimensionare : se alege diametrul nitului funcție de grosimea pieselor conform 
relațiilor din tabelul 7.16 ; se stabilește, cu relaţia (7.47), sarcina P, la care poate rezista 
un nit la forfecare si cu relația (7.48) sarcina P,,, la strivire şi se consideră P, valoarea 

fu ee : x : TT P 
cea mai mică dintre Pr şi De: se calculează numărul ¿ de nituri: î = — (rezultatul 
Pi 
se rotunjește evident la un număr întreg); se stabilesc parametrii geometrici ai îmbi- 
nării, folosindu-se recomandările din tabelul 7.16; 


Tabelul 7.16 


Parametrii caracteristici pentru nituirea de rezistență 


mg 


Numărul Numărul Diametrul nitului Distanţa Pasul Distanţa 
sectiunilor ríndurilor d de la niturilor | dintre Coeficientul 
de de nituri marginea pe rînd | rînduri de 
forfecare tablei t | e utilizare 
e | | [^ 
n m cm cm cm | cm 
PN d N O SO NN, NIRO € Á—— 
1 2s sau (1,5...2)d, (2,5 ...3) d, (2 ...2,5) d, 0,67 
1 2 V5s—0,2 em (4...4,5)d,| sau 0,75 
3 (5,5 ...6) d, (0,5 ...0,7) t| 0,83 
1 15. (1,5...2) dj 3,5d,. | | 0,71 
2 2 (5,5... 6) d, | (0,4...0,5)£| 0,83 
3 | SS | | 0,87 


La verificare : se stabileşte sarcina P, ce revine unui nit; se calculează cu relațiile 
{7.47)— (7.51), eforturile unitare din îmbinare şi se compară cu rezistențele admisibile, 
ale căror valori se aleg conform indicatiilor din tabelul 7.17. 

În cazul sarcinilor variabile numărul de nituri rezultat din sarcina statică se măreşte 
conform relației 


i = d — 9,3 Emin), (7.54) 


Pmas H 
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Tabelul 7.17 


Rezistentele admisibile pentru elementele îmbinărilor nituite (după STAS 763/1-71) 
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date cu 


în găuri 


Observaţie. Rezistentele admisibile pentru forfecare şi presiune pe gaură sint determinate pentru nituri introduse 


purghiul sau poansonate la un diametru mai mic si alezate, 
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7.4.5.2. CALCULUL ÎMBINĂRI- 
LOR DE REZISTENȚA INCARCATE 
e " EXCENTRIC. Dacă suportul sarcinii 
exterioare nu trece prin centrul de greu- 
tate al figurii rezultate din așezarea ni- 
turilor (fig. 7.84), rezultă o încărcare a 
niturilor și din momentul M = Pa dat 
de sarcina excentrică. Practic se con- 
sideră că niturile au același diametru și 
că ele se încarcă proporțional cu distanța 
față de centrul nituirii astfel că pentru 
nitul cel mai solicitat rezultă: 


7 
W 


Fi DCS A T H m 7 
Fig. 7.84 — încărcarea verticală: V,=—: 


— încărcarea (dată de momentul M) care acționează perpendicular pe raza vectoare 
a punctului corespunzător nitului respectiv: 


a T = 
Fi maz = M mat, (7.55) 


unde: Ze reprezintă numărul niturilor așezate la aceeași distanță ax față de centrul 
nituirii; amaz — distanța nitului (niturilor) celui mai depărtat de centrul nituirii. 

Forța la care se calculează nitul cel mai încărcat se obține din însumarea vectorială 
a celor două componente: Pi maz = Y, + Pr aer, 

7.4.5.8. CALCULUL ÎMBINĂRILOR DE REZISTENTÁ-ETANSARE. Aceste 
îmbinări sînt utilizate în construcția recipientilor sub presiune. 

Grosimea tablei recipientului de formă cilindrică se calculează, ţinîndu-se seama si 
de coeficientul de utilizare, cu relaţia 

SS 3 SS +a, (7.56) 
2904 


în care: p este presiunea din interiorul recipientului; D — diametrul recipientului; o — 
coeficientul de utilizare; a — (1...3) mm, — adaos pentru acoperirea eventua- 
lelor subtieri ale tablei prin ruginire sau coroziune. 
Calculul de rezistență al nituirii se face ca la $ 7.4.5.1. În plus pentru etanseitate 
se face verificarea la alunecare cu relatia 


kn = — ——— X Eng, (7.5 


T " 
— di 


în care na este rezistența admisibilála alunecare, pentru care se dau valori în lucrarea [9]. 
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7.5. IMBINARI SUDATE 
7.5.1. GENERALITÁTI 
NOTATII 
Os, 7; — efortul unitar in cusătură de sudură; i — grosimea tablei; 
9Ip^p — efortul unitar paralel cu directia cusáturii lg — lungimea efectivá a cusáturii de sudurá; 
de sudură; l — lungimea de calcul a cusăturii de sudură; 
61540. — efortul unitar perpendicular pe directia Ws — modulul de rezistență la încovoiere al 
7  cusáturi de sudură; cusáturii de sudurá; 
Ce — efortul unitar echivalent; Wsp — modulul de rezistență polar al cusăturii 
Ose — efortul unitar echivalent în secțiunea cu- de sudură; 
săturii de sudură; Oa, Ta — rezistentele admisibile ale materialului 
Tst — efortul unitar tangential produs în cusă- de bază; 
tura. de sudură de un moment de tor- Cas, Tas — rezistentele admisibile ale cusăturii de 
siune; sudură. 
a — grosimea cusăturii de sudură; 


Construcțiile sudate prezintă față de cele nituite, turnate și forjate, o serie de avan- 
taje ce conduc la economii de material şi de manoperă. Economia de metal la construc- 
tiile sudate este de 15—20% față de construcţiile nituite si de pînă la 40% față de cele 
turnate. 

Sudarea a înlesnit aplicarea unor procedee de înaltă productivitate (sudarea auto- 
mată si semi-automatá sub flux sau în mediu de gaz protector) si a condus la crearea 
construcțiilor de tip nou, forjate-sudate si matritate-sudate, putînd fi astfel realizate 
piese monolit de mari dimensiuni, din ce în ce mai mult solicitate în special de industria, 
grea și de sectorul energetic. 


În cazul îmbinărilor sudate este impus un control mult mai sever decît la alte feluri 
de îmbinări, atît asupra calității îmbinării cît și asupra calității metalului de bază și a 
metalului de adaos. Aceasta, datorită faptului că șocul termic, ce caracterizează princi- 
palele procedee industriale de sudare, modifică compoziția chimică respectiv structura 
metalurgică a îmbinării și provoacă tensiuni remanente, elemente ce favorizează rupe- 
rea fragilă (v. $ 7.5.4). 


7.5.2. ALEGEREA PROCEDEULUI DE SUDARE 


Obţinerea unei îmbinări sudate de bună calitate este condiționată de alegerea ju- 
dicioasă a procedeului de sudare. Principalele procedee utilizate pe scară industrială 
sînt prezentate în tabelul 7.18. 


Procedeele de sudare cuprinse în tabelul menționat (ca și celelalte procedee cunos- 
cute în prezent dar de importanță, deocamdată, mai redusă din punct de vedere indus- 
trial cum sînt sudarea cu plasmă, laser, fascicol de electroni, curenți de înaltă frecvență 
Sal, prezintă avantaje și dezavantaje, care determină domeniul de aplicare al fiecá- 
ruia. La alegerea procedeului de sudare se va ține seama de metalul din care sînt con- 
fecționate piesele care se îmbină, dimensiunile și forma acestora, numărul pieselor ce se 
execută, precum și de posibilitățile existente de realizare. Pentru construcţiile sudate 
supuse în exploatare unor solicitări importante este necesar să se facă un control nedis- 
tructiv (cu raze penetrante, cu ultrasunete etc.) al cusăturilor de sudură mai solicitate. 
În acest sens vor fi făcute precizări de către proiectant. 
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7.5.3. SUDABILITATEA OTELURILOR 


Sudabilitatea otelurilor este o însușire complexă și nu o însuşire intrinsecă a oțelului 
respectiv, determinată de: proprietățile metalului de bază; tehnologia de sudare; con- 
ceptia constructivă a diferitelor elemente si a ansamblului construcției; caracterul și 
nivelul solicitărilor în exploatare. 

O definiţie concisă a sudabilitátii otelurilor, care tine seama într-o formă mai gene- 
rală de elementele susmentionate, este dată de Rec. 3602— 1966 CAER, adoptată de 
STAS 7194-65: sudabilitatea ofelurilov este o caracteristică complexă care determină — 
în condiții de sudare date — aptitudinea lor tehnică pentru vealizarea anumitor îmbinări. 

În STAS 7194-65 sînt menţionate următoarele noțiuni derivate: comportarea la 
sudare, ce depinde exclusiv de însușirile materialului de bază; siguranța la sudare, 
care depinde de însușirile îmbinării sudate al cărui material a suferit influența tehno- 
logiei aplicate la sudare. 

În cazul otelurilor de construcție, aprecierea comportării la sudare se face in funcție 
de conținutul de carbon echivalent care se determină cu următoarea relație recomandată 
de LLS.: 

pag pe PRE, DÉI (7.58) 
4 

Sînt considerate sudabile ofelurile cu C, < 0,5%. Dacă Ce > 0,5% este necesar 
să se ia la sudare măsuri speciale (preîncălzirea metalului de bază). Dacă conținutul 
de mangan depășește 0,8% și conţinutul de siliciu depășește 0,4% oţelul intră în cate- 
goria otelurilor slab aliate pentru care carbonul echivalent se calculează cu relația dată de 
STAS 7194-65, relație ce se aplică pentru otelurile aliate. 

Indicaţii asupra alegerii metalului de bază (ţinîndu-se seama de sudabilitatea aces- 
tuia) şi a materialelor de adaos sînt date în lucrarea [11]. 


7.5.4. RUPEREA FRAGILĂ A CONSTRUCȚIILOR SUDATE 


Prin rupere fragilă se înțelege ruperea fără deformare plastică a otelurilor tenace, 
rupere ce se produce în condiții de solicitare sub limita admisă. 

Rezolvarea, problemei ruperii fragile se reduce la prevenirea amorsării şi propagării 
fisurilor în construcția sudată. De aceea, în prezent, cel mai important criteriu de apre- 
ciere a sudabilitátii otelurilor si în deosebi al celor aliate cu rezistență mecanică mare 
este sensibilitatea la fisuvare [11], care se determină, de regulă, pe baza lucrului 
mecanic de rupere la diferite temperaturi. Se efectuează în acest scop, încercarea de re- 
zilientá Charpy pe epruvete cu crestătura in V, determinîndu-se temperatura de tran- 
ziție, adică temperatura ce marchează trecerea de la comportarea tenace la compor- 
tarea fragilă a oțelului [11]. 

O mare influență asupra amorsării fisurilor o are compoziția chimică a oțelului res- 
pectiv, şi în deosebi prezența în cusăturile de sudură a hidrogenului provenit din în- 
velișul electrozilor [11]. 

Pentru determinarea temperaturii de tranziție, cea mai utilizată metodă, în ultimul 
timp, este încercarea la soc prin cădere [11]. 

Preîncălzirea pieselor ce se sudează acționează favorabil, reducînd pericolul apari- 
tiei fisurilor. Temperatura de preîncălzire este dată de relația [11]: 


85 = 350 VC; — 0,25, (7:59) 


în care: C, = Cell + 0,005 7); C, — carbonul echivalent, calculat cu relația mentio- 
natá la $.7.5.3; i — grosimea pieselor ce se sudează, în mm. 
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În lucrarea [9] se recomandă ca tempe- E el 
ratura de preîncălzire să fie stabilită în func- 


tie de conținutul de carbon echivalent cal- pz Cusături 
Mn 


culat cu relația cap la cap 
- ; Ni , Mo D, NS 
Ce — C 4 S d T T S + 


SI inte Aa, d (7.60) er um peo parte 
5 


13 


si anume, dacá C, — 0,4595, nu este nece- EC e o3 WT 
e € e bilaterală 


sară preîncălzirea, ; dacă Ce = 0,45...0,60%, 


temperatura de  preincálzire 05 = 100 ... S p - 
200°C; dacă Ce > 0,60%, temperatura de A în adincime 
preincálzire 0, = 200 ... 250°C. e (nk) 
O altă metodă utilizată la determinarea 
temperaturii minime de preîncălzire este 
prezentată în [11]. ec fronlali 
rontală 
7.5.5. CLASIFICAREA ÎMBINĂRILOR KR Bin 
SUDATE Cusături 
" Bess laterală f PE À incolt 
Îmbinările sudate pot fi realizate fie SES : 
prin cusáturi cap la cap, fie prin cusáturi 
in colt. In fig. 7.85 este prezentatá clasifi- Kim combinată 
carea îmbinărilor din punct de vedere con- 
structiv. 
Tipul cusáturii, forma si dimensiunile de 
prelucrare a marginilor pieselor ce urmează $a cu eclise 
a fi sudate se stabilesc în funcție de: pro- 
cedeul de sudare utilizat, calitatea metalului 
de bază şi de adaos, forma piesei, condi- În cruce 
țiile de exploatare (v. STAS 6662-74, STAS 
6726-66 şi STAS 763-71). 
Imbinárile sudate sînt clasificate si in 
funcție de clasa de execuție si de poziția în in gauri 
care se execută, astfel cum se arată în [11], 
şi STAS 5555-71. Fig. 7.85 


7.5.6. REZISTENȚA ÎMBINĂRILOR SUDATE 


Rezistența îmbinărilor sudate este influențată de o serie de factori ca: felul mate- 
rialului de bază și de adaos, forma si dimensiunile îmbinării, procedeul de îmbinare, clasa 
de execuție etc. 

În general, existența unui cordon de sudură conduce la o distribuție neuniformă 
a eforturilor unitare, respectiv la o concentrare de eforturi unitare în cusătura de sudură 
si în zona adiacentă ei, reducindu-se astfel rezistența îmbinării, în special în cazul soli- 
citărilor variabile. 
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7.5.6.1. DISTRIBUȚIA EFORTURILOR UNITARE ÎN ÍMBINÁRILE SU- 
DATE. Îmbinări prin cusături cap la cap. Aceste îmbinări constituie, din punct de ve- 
dere al distribuţiei eforturilor unitare, cel mai bun tip de îmbinare. Coeficientul de con- 
centrare a eforturilor unitare poate avea valorile ag = 1... 2, în funcție de grosimea 
piesei, de mărimea îngroșării cordonului de sudură Aa (fig. 7.86), de raza de racordare. 
Dacă îngroșarea Aa este înlăturată prin prelucrare, se obține or = 1. 

Îmbinări prin cusături în colt. La aceste îmbinări, indiferent de solicitarea la care 
este supusă îmbinarea, distribuția eforturilor unitare, pe grosimea cusăturii, este ne- 


Fig. 7.86 


uniformă, valoarea maximă a efortului unitar avînd loc la rădăcina cusăturii. Coeficientul 
de concentrare ap poate avea valori cuprinse între 2,5 şi 3,0 în funcţie de felul îmbinării: 
îmbinare în T, îmbinare prin suprapunere (prin cusáturi laterale sau frontale) etc. [1, 
11]. 

În cazul cusăturilor frontale se obține o îmbunătăţire a distribuției eforturilor uni- 
tare pe grosimea cusăturii, dacă se alege ca formă a secțiunii, un triunghi dreptunghic 
avînd cateta paralelă cu direcția de solicitare mai mare decît cealaltă catetá. 

În secțiunea longitudinală a cusăturilor laterale (fig. 7.87) acționează, datorită 
transmiterii directe a sarcinii de la o piesă la alta, eforturi unitare tangentiale Tẹ a căror 
distribuţie în lungul cusăturii este neuniformă. 

Variația efortului unitar tangential are loc după ecuația lántisorului și este influ- 
entatá de mărimea raportului dintre lungimea / și grosimea a a cusăturii de sudură, astfel 
că si coeficientul de concentrare ax este influențat de acest raport (fig. 7.88) si anume 
x, creşte, dacă raportul //a creşte. 


Utilizarea, unor cusături laterale prea lungi devine nerationalá, din care cauză 
STAS 763-71 prevede Imaz = 60 a. Ultima ediție a normei germane DIN-4100 prevede 
Imaz = 100 a. [4, 5]. 

În cazul îmbinărilor realizate prin cusáturi combinate (laterale și frontale) se obține 
o mai bună distribuție a eforturilor unitare, atit în lungul cusăturilor laterale cît $i în 
secţiunile elementelor sudate (fig. 7.89). 

Repartizarea sarcinii exterioare asupra celor două tipuri de sudură și valoarea coe- 
ficientului de concentrare «y depind de constantele elastice ale cusáturilor laterale $i 
frontale (care sînt diferite) precum şi de geometria îmbinării [3, 8, 11]. 


C 


[ 
See? a” 50 
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7.5.6.2. REZISTENŢA ÎMBINĂRILOR SUDATE SUPUSE LA SOLICITĂRI 
STATICE. Dimensiunile secțiunii de calcul a cusăturilor de sudură. Lungimea l de calcul 
a cusăturii se stabilește cu relația 


I= le — 2a (7.61) 


în care /, este lungimea efectivă a cusăturii, iar a — lungimea craterelor de la capetele 
cusăturii, considerate egale ca lungime cu grosimea a a cusăturii. 

Grosimea a de calcul se consideră astfel: 
— la cusăturile cap la cap: a = t, dacă tablele au aceeași grosime, / (se neglijează deci 
supraináltarea Aa); a = tmin, dacă tablele au grosimi diferite 
— la cusăturile în colt obișnuite: a = h, unde / este înălțimea triunghiului isoscel în- 
scris în secțiunea cusáturii. 

Norma germană DIN 4100 prevede ca grosimea minimă a cusăturilor de colt să fie 


amin = lt — 0,5 mm > 3 mm. (7.62) 


Secţiunea Aş de calcul a cusăturii de sudură va fi: 
A, a. (7.63) 
Rezistenta imbinárilor realizate prin cusături cap la cap. În cazul solicitării axiale 
B zi 
Os = — x Oo, (7.64) 
As 


În cazul în care îmbinarea este solicitată la încovoiere 


M 
O; = — <S X05, (7.65) 
Ws 
la? e Be Age a EE 
în care Ws = — în cazul solicitării ca în fig. 7.90, și Ws = — în cazul solicitării 


6 

ca în fig. 7.90, 5; a — coeficient ale cărui valori sînt date în STAS 763-71, iar o4 — re- 
zistenta admisibilă a materialului de bază. s 

Rezistenta îmbinărilor realizate prin cusături în colț. În secțiunea de calcul a cusă- 
turii de colt (secțiunea haguratá ABCD, fig. 7.91), consideratá sectiune periculoasá, 
pot sá apará urmátoarele eforturi unitare: efortul unitar normal c, (de întindere sau 
de compresiune) ce lucreazá perpendicular pe directia cusáturii; efortul unitar tangen- 
tial cu, perpendicular pe direcția cusáturii ; efortul unitar tangential zu, paralel cu di- 
rectia cusáturii. 

2 
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Uneori, cum este cazul cusáturilor în colt ce leagă tălpile unei grinzi cu inimă plină 
de inima grinzii, dacă grinda este solicitată la încovoiere, în cusături apar și eforturi 
unitare normale o, paralele cu direcția cusáturii. 

Eforturile unitare, considerate uniform distribuite pe grosimea cusăturii, se calcu- 
lează cu formulele clasice din rezistența materialelor. În majoritatea cazurilor cusăturile 
în colt fiind supuse la solicitări compuse se determină un efort unitar echivalent. Pentru 
calculul acestuia, ISO propune relația 


Ose = Voi + (ri + 71) S aoa, (7.66) 


în care A este un coeficient a cărui valoare se determină pe cale experimentală. I.S.O. 
recomandă A = 1,8. În [6, 7] sînt date valorile lui A determinate în cazul îmbinărilor 
realizate utilizînd ca metal de bază OL 37 și electrozi EL-44-T. 

Ín tabelul 7.19 sint date relatiile propuse de IIS pentru calculul cusáturilor in colt. 

Rezistenta imbinárilor realizate prin cusáturi combinate. 

În cazul imbinárilor realizate prin cusáturi cap la cap si în colt, care preiau în comun 
sarcina ce solicită îmbinarea, DIN-4100 prevede pentru calculul efortului unitar relația: 


F 
Os = — 5 (7.67) 
As 
în care 
1 2 
As = Ag + 4 P (7.68) 


Aş, fiind secțiunea cusáturilor cap la cap iar 4,5 — secțiunea cusáturilor în colt. 
De exemplu, pentru îmbinarea din fig. 7.92 rezultă Aa = Au iar Asa = Ball — 2a). 
Rezistența imbinárilor sudate prin puncte. Diametrul punctului de sudură, de- 
pinde de regimul de sudare, grosimea tablei, diametrul electrodului și de presiunea 
exercitată asupra punctului de sudură adus în stare de incandescență. Valorile optime 
ale acestor mărimi sînt date în tabelul 7.20. 
Distanța dintre punctele de sudare este dată în 
tabelul 7.21. F: 
Sarcina ce poate fi transmisă de o îmbinare prin 
puncte solicitate la forfecare este dată de relația 


F= nFw 


; (7.69) 
€ 


Q 


în care: F, este sarcina de rupere corespunzătoare unui 
2 
rd 


punct de sudură g ES Tr, în cazul punctelor cu 


o singură secțiune de fortecare |; n — numărul puncte- 


lor de sudură; v — factorul de apreciere, ale cărui 
valori sînt cuprinse între 0,4 şi 0,9 în funcție de suda- 
bilitatea materialului de bază ai de rigurozitatea con- 
trolului aplicat; c — coeficientul de siguranță, apre- 
ciat de proiectant în funcţie de importanța con- 
structiei. 
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Tabelul 7.19 (continuare) 
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Gro- | 
simea | 
tablei 7, 


min 


Diametrul 
electrodului 


Diametrul 
virfului elec- 
trodului 


de maz 


mm 


Tabelul 7.20 


Conditii optime pentru sudarea prin puncte 


| 


apăsare 
a elec- 
trodului, 


480 
620 
770 
900 
400 
330 
1 600 
1 900 
2 100 
2 400 


== 


2 600 


| Curentul 


de 
sudare, 


3 400 
4 500 
5 400 
6 200 
7 000 
8 000 


9 400 
10 600 
11 700 
13 900 
15 900 
17 800 
19 500 
21 200 
24 300 
27 300 
30 000 
32 500 
36 000 
38 060 


Timpul 
de sudare, 
0,01 s 


Diametrul 
punctului 


2,5 
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Tabelul 7.21 


tre punctele de sudură (după DIN 4115) 


cu părți 
ambutisate 


ti 


& CH 


ără păr 


ambutisate 


f 


in 
Piese 
ambutisate 
Bare 
supuse 


b 


tracţiunii 


Distanţa d 


> 2,0d 


forţei 


a 
- e, 


forței 


40d 


directia 


cu 


Perpendiculará pe directi 


Paralelá 


Dis- 
tanta 
intre 
puncte 
Dis- 
mar- 
gine 
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Dacă punctele de sudură sînt solicitate la smulgere, ca în fig. 7.93, sarcina ce poate 
fi transmisă de îmbinare se calculează cu relația 


d2 
F—n VR O5, (7.70) 


în care Gaz 0,4 oa, în cazul tablelor cu conținut redus de carbon. 

7.5.6.3. REZISTENŢA ÎMBINĂRILOR SUDATE SUPUSE LA SOLICITĂRI 
VARIABILE. Rezistenţa la oboseală a îmbinărilor sudate. Existența unei cusături de 
sudură duce la micșorarea rezistenței la oboseală a piesei, datorită efectului de concen- 
trare a eforturilor unitare. Încercările au arătat că rezistența de rupere la solicitarea 
statică a unei îmbinări este, în majoritatea cazurilor, egală cu aceea a materialului de 
bază, ruperea producîndu-se într-o secțiune oarecare a piesei, în afara sudurii dacă aceasta 
este de bună calitate (fig. 7.94, a); în cazul solicitării variabile ruperea se produce, 
de regulă, în secțiunea de lîngă capetele sudurii (fig. 7.94, b), din cauza efectului de cres- 
tătură. 

Se deosebesc concentratori interni care apar din cauza porilor și incluziunilor de gaze, 
rădăcinii sudurilor, punctelor care corespund schimbării electrozilor și concentratori 
externi (de natură constructivă) care apar la capetele cusăturii de sudură și în zona de 
trecere de la sudură la materialul de bază. Efectul concentratorilor externi poate fi mic- 
sorat sau chiar eliminat printr-o prelucrare corespunzătoare a îmbinării respective. Va- 
loarea coeficienţilor efectivi de concentrare este influențată de diverşi factori, specifici 
îmbinărilor sudate, ca: materialul de bază, materialul de adaos, procedeul de sudare 
utilizat, defectele interne şi externe ale sudurilor, forma îmbinării, tensiunile remanente 
etc. 

În STAS 763/1-71 sînt date valori ale coeficienţilor de concentrare a eforturilor 
unitare la diferite forme de îmbinare utilizate în construcțiile metalice, valori ce sînt 


F F 


d b 


Fig. 7.93 Fig. 7.94 


folosite pentru calculul la oboseală al acestor construcții. În lucrări de specialitate [11] 
sînt date valori ale coeficienţilor de concentrare și pentru alte cazuri de îmbinare. 

În locul coeficienţilor de concentrare unele lucrări de specialitate [10] $i norme din 
străinătate (DV 848, DV 952, ZIS-Halle) prezintă diagramele rezistentelor la oboseală 
si chiar ale rezistentelor admisibile pentru tipurile uzuale de îmbinări sudate. Asemenea 
diagrame sînt redate și în lucrarea [11]. 
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Verificarea la oboseală a îmbinărilor sudate. În cazul cînd îmbinarea sudată este 
supusă unei solicitări variabile, se efectuează un calcul de verificare, cu relația 


Omas S Gan, (7.71) 


în care: Gaz este efortul unitar maxim din îmbinare; ogg — rezistența admisibilă pentru 
tipul de îmbinare respectiv si pentru ciclul de coeficient de asimetrie R egal cu al ciclu- 
lui efectiv ce solicită îmbinarea ; valoarea lui oan poate fi stabilită fie direct din diagrama 
rezistentelor admisibile (în cazul cînd se cunoaște această diagramă pentru tipul de îm- 
binare respectiv), fie prin împărțirea rezistenței la oboseală og, pentru tipul de îmbinare 
respectiv, cu valoarea coeficientului de siguranță c (pentru piese de mașini se recomandă 
E > 13 EE 

Conform STAS 763/1-71, pentru calculul îmbinărilor grinzilor construcțiilor meta- 
lice, rezistența admisibilă se stabilește cu relația 


SAS Kafen, (7.72) 


în care Ga este rezistența admisibilă la tracțiune a materialului de bază iar y — coeficient 
de reducere dat de relația 


1,4 
» i (7.73) 


(ak + 0,3) — (ak F 0,3) R, 


în care: k este coeficientul de concentrare a eforturilor unitare în îmbinare, indicat în 
STAS; R — coeficientul de asimetrie al ciclului; a — coeficient a cărui valoare se alege 
în funcţie de material și de tipul de construcție (a = 0,75 ... 0,95). În relația (7.73) sem- 
nul superior se ia cînd efortul maxim în valoare absolută este de întindere, iar semnul 
inferior cînd efortul maxim este de compresiune. 

Relaţii similare celor prezentate mai sus se aplică în cazul cînd în îmbinare se pro- 
duc eforturi unitare v în loc de oc. 

Dacă nu se cunoaște rezistența la oboseală a tipului de îmbinare respectiv, verifi- 
carea se face calculînd valoarea coeficientului de siguranță cu una din formulele reco- 
mandate pentru calculul pieselor de mașini supuse la solicitări variabile, ca de exemplu 


9-1 


C , (7.74) 
ko ; 
— Oy + WoOm, 


£Yc 


unde: o., este rezistența la oboseală a materialului de bază pentru ciclul simetric; 
© — idem pentru ciclul pulsant pozitiv; kg — coeficient efectiv de concentrare a efor- 
turilor unitare din îmbinare; e — coeficientul de proportionalitate; Y, — coeficient ce 


tine seama, de calitatea, sudurii; c, — amplitudinea ciclului ce solicită îmbinarea; om — 


251 — 09 


efortul unitar mediu al ciclului; dg = — factor de formă al diagramei la 


o 
H 

oboseală. De regulă, în cazul îmbinărilor sudate, valorile prezentate pentru coeficientul 
efectiv de concentrare includ si valorile coeficienţilor € și Ye astfel cá în relația (7.74) 
nu mai apar acești coeficienți. 
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7.5.6.4. EXEMPLE DE CALCUL 


a. Să se verifice îmbinarea din fig. 7.95, cunoscînd cá F = 4- IDN" oa = 1500 daN/cm?; a = 10 mm; 
D = 100 mm. 


Cusătura este solicitată la forfecare, încovoiere si rásucire. 
F 2- 4000 


La forfecare, efortul unitar maxim în cazul secțiunii inelare este 7; & 2 ES = GE = 256 daN/cm? 
D ON e 
m (D +a} -— D! T 121 — 10: i 
La încovoiere, cu Ws = = . = 88cm? și M = Fi = 4000.15 = 
32 D +a 32 12 
M 60 000 
= 60000 daN-cm, rezultă os = —— = ———— = 680 daN/cm?. 
Ws 88 
La răsucire cu Wsp = 2Wg = 2: 88 = 176 cm? si 
Me 48 000 
M, = Fe = 4000: 12 = 48 000 daN:cm se obţine Tst = = = 272 daN[cm?. 
Wsp 176 


Efortul unitar echivalent: 


272) 1079 daN/cm? < Oas. 


Ose = Vog + AGs + ts)? = V680? F 1,8(256 


b. Diagonala unei grinzi cu zăbrele, alcătuită din 2! 90- 90: 11 este supusă unei solicitări axiale ce variază 
între Nmaz = 150 kN si Nmin = —60 kN. Să se verifice această diagonală îmbinată la capete prin sudură 
(fig. 7.96). 

Conform STAS 763/1-71, pentru tipul de îmbinare adoptat, coeficientul de concentrare a eforturilor uni- 
tare atît în sudură cît și în metalul de bază are, în cazul oţelului carbon, valoarea k = 3,4. 

Cu relaţia (7.73), pentru a = 0,90 si R = NminlNmaz = —6/15 = —0,4, se obţine: 

1,4 1,4 
y= = = 0,314; 
(ak + 0,3) — (ak — 0,3) R (06,9 x 3,4 + 0,3) — (0,9 x 3,4 — 0,3) ( — 0,4) 


N maz 15 000 S " ` 
Gar = YGa = 0,314 x 1500 x 470 daN/cm?; Omar = = = 400 daNjem? < Gap, deci 
A 2x 18,7 


bara rezistă la oboseală. 
Verificarea se mai poate face, calculind coeficientul de siguranţă cu relația (7.74); cunoscind cá pentru 
OL 37 se recomandă în cazul solicitării axiale ou = 13 daN/mm? si oo: = 22 daN/mm?, rezultă succesiv: 


Zo At — Got 2-13 — 22 


Va = E — 0,182; 
TO Oot 22 
Nmaz 15 000 Nmin 6000 EE 
Omar = A SS 218,7 = 400 daN[cm?; Omin A 248,7 160 amt 
1 1 
On = ES (Omaz +- Onin) = SR — 160) = 120 daN/cm*; 
1 1 
o, = E (Gmax — Omin) S (400 + 160) = 280 daN/cm?; 
Gd 1300 M 
c= = 1,134, admisibil. 


kov + dgom 3,4: 280 + 0,182: 120 
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7.5.7. DEFORMATIILE SI TENSIUNILE REMANENTE 
DIN ÎMBINĂRILE SUDATE 


7.5.7.1. ORIGINEA DEFORMATIILOR SI A TENSIUNILOR REMANENTE 
Tensiunile (eforturile unitare) remanente ce apar în piesele sudate se datorează varia- 
ţiilor de temperatură ia care este supusă piesa în timpul sudării. Dacă încălzirea si ră- 
cirea este uniformă — în tot corpul piesei — iar dilatarea şi contracția liberă, stările 
de eforturi și modificările de volum cauzate de încălzire sînt reversibile la răcire. Aceste 
condiții, însă în marea majoritate a cazurilor, nu pot fi asigurate. 

Efectele încălzirilor locale, produse în timpul sudării, ar fi reversibile, dacă tensiu- 
nile provocate de încălzirea locală și neuniformă nu ar depăși limita de elasticitate a 
metalului. Trecîndu-se în domeniul plastic, metalul, după răcire rămîne cu deformatii 
și tensiuni remanente. 

Dacă, de exemplu, se îmbină, prin sudare, două table (fig. 7.97) din cauza apor- 
tului mare de căldură, — concentrată într-o regiune restrinsá — se produc dilatări. 
După răcire, metalul depus se contractă antrenînd și metalul de bază din vecinătate. 


Fig. 7.97 


Deformatiile care apar în urma răcirii sînt intovárásite de o stare triaxială de tensiuni 
remanente. Dacă grosimea tablelor sudate este mică, se pot neglija tensiunile perpen- 
diculare pe planul acestora, rămînînd tensiunile în lungul cusăturii (6,) și perpendicular 
pe cusătură (02). Aceste tensiuni nefiind provocate de nici o încărcare exterioară, sînt 
în echilibru. 

În afară de procedeul şi de regimul de sudare, valoarea tensiunilor și a deforma- 
tiilor remanente mai depinde si de calitatea materialului, de forma și dimensiunile pie- 
selor sudate și de rigiditatea îmbinării și a construcției în ansamblu. 

Se cunosc mai multe metode experimentale cu ajutorul cărora poate fi stabilită, 
cu suficientă precizie, valoarea si distribuția tensiunilor remanente . 

De menţionat că prezența tensiunilor remanente în îmbinările sudate reprezintă 
factorul care diferențiază esențial modul de comportare a acestor îmbinări față de cele 
nituite. Ele sînt considerate dăunătoare datorită, în primul rînd, faptului că favorizează 
ruperile fragile [11]. 

7.5.7.2. MĂSURI PENTRU COMBATEREA DEFORMATIILOR SI A TEN- 
SIUNILOR REMANENTE. Efectele nedorite ale tensiunilor si ale deformatiilor re- 
manente ce apar în timpul răcirii îmbinărilor sudate, și chiar în timpul sudării, au ridi- 
cat problema combaterii lor astfel încît piesa sudată să poată fi utilizată în bune condițiuni. 

Practic nu este posibil să fie înlăturate în întregime tensiunile, respectiv deformatiile 
remanente. Printr-o serie de măsuri (intervenții în procesul de formare), acestea pot fi 
menținute la valori mici, nesupărătoare. 
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Măsuri tehnologice. Succesiunea corectă a executării cusăturilor. Cu cit cusátura este 
mai scurtă cu atît deformatiile vor fi mai mici, din care cauză cusăturile lungi se reco- 
mandă să fie executate pe porțiuni de 100 —200 mm. Cînd piesa are mai multe cusături, 
în desenele de execuţie se va indica succesiunea executării cusăturilor care va trebui 
să fie astfel stabilită încît deformafiile finale să fie reduse la minim [11]. 

Așezarea potrivită a pieselor ce se sudează. Elementele ce se sudează se recomandă 
să fie așezate, pe cît posibil, în așa fel încît deplasarea lor, în timpul încălzirii, şi îndeosebi 
în timpul răcirii să se facă liber pentru ca după răcire, piesa sudată să aibă forma dorită. 

Astfel, în cazul cusăturilor cap la cap, tablele ce se sudează se vor așeza ca în 
fig. 7.98, pentru ca în urma răcirii, acestea să rămînă în același plan (x = 0). 

Mărimea unghiului a depinde de grosimea / a tablei, de felul cusáturii si de procedeul 
de sudare utilizat. 

Deformavea în sens opus. Pentru ca piesele ce se sudează să revină la forma inițială, 
ele primesc o deformatie prealabilă corespunzătoare, de sens contrar, care poate fi rea- 
lizată fie pe cale mecanică, cu ajutorul unor dispozitive cum este cel din figura, 7.99, 
fie prin încălzire cu flacăra. 

Fixarea rigidă a pieselor ce se îmbină. Fixarea în dispozitive este utilizată pentru 
impiedecarea deformatiilor, în special la sudarea pieselor şi subansamblurilor fabricate 
în serie. După răcire, piesele sudate își păstrează forma, rămîn cu tensiuni remanente 
importante, a căror valoare poate fi redusă prin procedeele care se prezintă în continuare. 

Procedee termice. Preîncălzirea. Unul dintre efectele importante ale preincálzirii 


Fig. 7.98 


pieselor ce se sudează este şi reducerea valorii tensiuniilor remanente. Determinarea tem- 
peraturii de preîncălzire se face, de regulă, în funcție de conținutul echivalent de carbon 
(vip. 7259). 

Detensionarea. În cazul sudării unor oţeluri aliate, sau a otelurilor carbon de grosimi 
mari, în afară de preîncălzire, se recomandă aplicarea unui tratament termic de deten- 
sionare. Încălzirea se recomandă să se facă, în cazul otelurilor cu conținut redus de 
carbon, la temperatura de 600— 650% cu o viteză de 5000/£, *C[h (£ fiind grosimea, piesei 
în mm). Durata de menţinere la această temperatură este de 2 minute pentru fiecare 
milimetru grosime de tablă. 


7.6. IMBINÁRI PRIN LIPIRE 
7.6.1. AVANTAJE ȘI DOMENII DE UTILIZARE 


Îmbinările prin lipire se realizează fie cu ajutorul unui metal sau aliaj de lipit, cu 
o temperatură de topire inferioară celei a materialului pieselor de îmbinat — lipire me- 
talică — fie cu ajutorul unui adeziv — îmbinare prin încleiere. Spre deosebire de sudură, 
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la lipire suprafeţele de îmbinare nu sînt încălzite pînă la plasticizare sau topire, eliminin- 
du-se apariția tensiunilor remanente. Îmbinările prin lipire sînt, in general, mai puțin 
rezistente decît sudurile, atît din punct de vedere mecanic cît mai ales termic. i 

Lipiturile metalice sînt clasificate, din punct de vedere al rezistenței lor, în: 

— lipituri metalice moi, obținute cu metale sau aliaje cu temperatura joasă de to- 
pire (sub 400°C); astfel de lipituri sînt utilizate în cazurile în care trebuie asigurată în 
primul rînd etanșeitate sau continuitate și mai puțin rezistența mecanică, cum ar fi în: 
construcția radiatoarelor, aparatelor sanitare și telefonice, mecanică fină etc.; piesele 
îmbinate pot fi din plumb, cupru, alamă, zinc, table si sîrme galvanizate; 

— lipituri metalice tari, realizate cu metale sau aliaje cu temperatura de topire mai 
înaltă (la cca. 850°C) ; aceste lipituri se utilizează în cazul cînd îmbinarea trebuie să aibă 
$i o anumită rezistență mecanică cum ar fi la: ţevile de apă, ulei, aer comprimat, insta- 
latiile chimice, autovehicule etc. 

Lipiturile cu adezivi prezintă fatá de sudură si de lipiturile metalice, unele avantaje, 
permitind: 

— îmbinarea de elemente din materiale diferite, metalice sau nemetalice (lemn, 
cauciuc, sticlă, materiale plastice, ceramică, şi altele), respectiv cu coeficienți de dilatatie 
termică diferiți; 

— realizarea îmbinării la temperaturi relativ scăzute; deci se evită apariția 
tensiunilor de natură termică; 

— realizarea unor importante economii prin reducerea greutății îmbinării și a chel- 
tuielilor de execuție și exploatare; 

— realizarea unor îmbinări etanșe la presiune și vid, cu o bună izolaţie electrică 
$i proprietate de amortizare a vibratiilor si de insonorizare 

Îmbinările prin incleiere au $i unele dezavantaje, ca: rezistentá mecanicá puternic 
afectată de temperatură, sensibilitate mare la șocuri si la desprindere, imbátrinire în 
timp. 

Aceste îmbinări sînt din ce în ce mai mult utilizate în toate domeniile construcției 
de mașini: construcții aeronautice, material rulant feroviar, autovehicule, mașini-unelte, 
mașini electrice etc. 

Este utilizată o gamă variată de adezivi. 

Calitatea îmbinării rezultate este în mare măsură dependentă de pregătirea preala- 
bilă a suprafețelor, de corecta dozare și preparare a adezivului, de respectarea tehnolo- 
giei de aplicare a adezivului respectiv. 


7.6.2. DISTRIBUȚIA EFORTURILOR UNITARE 
ÎN ÎMBINARE 


La fel ca si în cazul îmbinărilor sudate prin suprapunere, îmbinările prin lipire pot 
fi solicitate la: forfecare, întindere (compresiune) si încovoiere. Adezivul, în cele mai 
multe cazuri, este solicitat la forfecare, solicitare care, de regulă, provine din solicitarea 
axială a îmbinării, la care, de obicei apare şi efectul de desprindere, datorită acțiunii ex- 
centrice a sarcinii [2, 11]. 

Distribuția eforturilor unitare, tangentiale, de-a lungul îmbinării, ca si în cazul im- 
binărilor realizate prin cusături laterale, are loc după curba lántigorului. 

În figura 7.100 se arată distribuția eforturilor unitare în lungul unei îmbinări — 
cu trei lungimi diferite — realizată cu adeziv REDUX-775-Film, şi anume: curbele a 
sînt stabilite cu relația propusă de Goland-Reissner, care tine seamă de efectul desprin- 
derii ; curbele b sînt stabilite cu relația dată de Volkersen [12], ce nu tine seamă de efectul 
desprinderii; curbele c sînt determinate experimental, utilizînd un procedeu optic [11]. 
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Fig. 7.100 


Se observă, ca şi în cazul îmbinărilor prin cusături laterale, că pe măsură ce crește 
Tmag 


lungimea de suprapunere lọ, creşte si valoarea coeficientului de concentrare xg = 
"med 
Valoarea lui ox mai este influenţată de: | 
— modulul de elasticitate transversală a adezivului; cu cît acesta, are valoare mai 
mare cu atît vîrful de solicitare de la extremitățile peliculei de adezivi sînt mai mari, 
deci Gs are o valoare mai mare; . 4 
— grosimea peliculei de adeziv; odată cu creșterea grosimii peliculei, scade rezis- 
tenta acesteia, datorită creșterii excentricitátii sarcinii. 
Ca valori orientative asupra rezistenței la rupere, prin forfecare, a peliculei de ade- 
ziv, de bună calitate şi cu întărire la cald, se recomandă 3—6 daN /mm?. 
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8. ORGANELE MIȘCĂRII DE ROTAŢIE 


8.1. OSII SI ARBORI DREPȚI 


NOTAȚII f — deformatia liniară la incovoiere într-o anu- 
mitá sectiune a arborelui; 

dy — diametrul corpului de rostogolire, la rul- 9 — deformația unghiulară a arborelui cauzată 
menti; de solicitarea de torsiune; 

l — lungimea arborelui (distanța dintre rea- [^] - deformatia unghiulará a arborelui (a fibrei 
zeme); medii) cauzată de solicitarea de încovoiere; 

Mj, Mu, My — momentul încovoietor dintr-o sec- Gecu — efortul unitar rezultant (la solicitarea com- 
Dune a arborelui, respectiv proiecţiile sale pusă); 
pe două plane perpendiculare H și V; Di — viteza unghiulară a arborelui; 

y — deformatia liniará la solicitarea de incovo- Gier — viteza unghiulară critică a arborelui; 
iere într-o secțiune oarecare a arborelui; Op — pulsatia vibraţiilor proprii aie sistemului. 


8.1.1. ROL FUNCŢIONAL 


Arborii sînt organe de mașini cu mișcare de rotație, destinate transmiterii momen- 
tului de torsiune organelor cu care sînt asamblate. Rolul funcțional principal al arbo- 
rilor — transmiterea momentului de torsiune — pune în evidență solicitarea permanentă 
— torsiunea ; în cazul în care arborii au și rolul de a menține poziția axei de rotație a 
elementelor susținute, solicitarea de torsiune a acestora este însoțită de o solicitare de 
încovoiere, cauzată de forțele cu care acționează organele susținute asupra arborilor 
(de ex.: forțele de întindere a curelei etc.). 

Osiile sînt organe de mașini destinate sprijinirii altor organe, cu mișcare de rotație, 
oscilatorie sau care se află în repaus, fără a transmite momente de torsiune. Definirea 
rolului functional al osiilor pune în evidență solicitarea principală a acestora — încovoierea. 

Multitudinea construcțiilor care necesită folosirea osiilor, dar mai ales a arborilor» 
justifică atenția care trebuie acordată calculului și proiectării acestora. 

Arborii si osiile se pot clasifica, principial, în funcție de diferite criterii (fig. 8.1). 

Arborii drepți (fig. 8.2) se folosesc în construcția tuturor transmisiilor mecanice. 
Secţiunea arborelui pe lungime poate fi: constantă (v. fig. 8.2, a), variabilă, în trepte 
(v. fig. 8.2, b) sau cu tronsoane conice (v. fig. 8.2, c). Forma arborelui este dictată de 
necesitáti constructive (realizarea suprafetelor de sustinere pentru piesele montate pe 
arbore si a suprafetelor de reazem pentru arbore) precum si de intentia de a apropia aceastá 
formă constructivă de cea a unui corp de egală rezistență, pentru folosirea cît mai ratio- 
nală a materialului. 

Osiile au, în general, axa geometrică dreaptă. 

Secţiunea inelară întîlnită în construcția unor arbori — în special de dimensiuni 
mari — are avantajul reducerii substanţiale a greutății arborelui comparativ cu reducerea 
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rezistenței acestuia. În unele situații, folosirea secțiunii inelare este impusă de consi- 
derente constructive, cum ar fi: realizarea ungerii sau necesitatea introducerii prin arbore 
a unor piese *). 

Modul de rezemare determină calitatea de sistem static determinat sau nedeterminat 
a arborelui, deci modul în care trebuie calculat arborele respectiv. Suprafețele arborelui 
(osiei) folosite pentru rezemarea acestuia poartă denumirea de fusuri ; se poate spune că 
numărul și natura fusurilor stabilesc condițiile de determinabilitate statică. 


*) La unele mașini-unelte, prin arborele principal se introduc piesele de prelucrat. 


384 ORGANE DE MAŞINI 


Una din condițiile funcționale, determinante în calculul osiilor, o constituie starea de 
mișcare a acesteia. Se deosebesc osii oscilante și rotative (fig. 8.3) — care se deplasează 
odată cu piesele sprijinite (osiile vagoanelor, mașinilor de transportat și agricole) — si osii 
fixe (fig. 8.4) — care au rolul doar de a sprijini piesele în mișcare de rotație (in special 
la instalațiile de transportat). 


8.1.2. MATERIAL SI TEHNOLOGIE 


Materialul arborilor se alege în funcţie de: scopul si condiţiile impuse acestora, modul 
de rezemare, tehnologia adoptată etc. 

Principalele materiale folosite în construcția arborilor sînt: otelurile carbon (OL 42, 
OL 50, OL 60-STAS 500-68) ; otelurile carbon de calitate (OLC 25, OLC 35 și OLC 45-STAS 
880-66) ; otelurile aliate cu crom (crom-nichel, crom-mangan — STAS 791-66) ; otelurile 
turnate sau fontele de inaltá rezistentá. 

Executarea arborilor din oteluri aliate este justificatá numai in cazul in care cons- 
tructia impune acest lucru (pinioane executate corp comun cu arborele) sau in cazu 
arborilor puternic solicitati, la care se pun și probleme de gabarit (arborii din trans- 
misiile autovehiculelor). În toate aceste cazuri, prelucrarea arborelui trebuie realizată 
atent, întrucît creșterea rezistenței la oboseală a oțelului aliat este însoțită de o mărire 
a sensibilităţii acestuia la concentrarea eforturilor. 

Asigurarea rezistenței la oboseală a arborelui și a rezistenței la uzură a fu 
acestuia trebuie să se realizeze prin forma constructivă a arborelui și prin tratan 
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suprafață mecanice, termice si termochimice si, numai în ultima instanță, prin folosirea 
de oțeluri aliate. 

La arborii la care condițiile de rigiditate sînt determinante în alegerea dimensiunilor, 
întrebuințarea oțelurilor aliate este, în general, nejustificată întrucît modulul de elas- 
ticitate, determinant pentru rigiditatea arborelui, este practic același pentru ofelurile 
aliate și nealiate. 

Fontele de înaltă rezistență folosite în construcția arborilor de dimensiuni mari și a 
arborilor cu forme complicate oferă avantajul unor importante economii de material si 
manoperă. Sensibilitatea mai redusă la concentrarea eforturilor unitare și proprietatea de 
amortizare a vibratiilor reprezintă, de asemenea, avantajele folosirii fontei la: executarea 
acestor organe de mașini. 

Alegerea semifabricatului pentru arbori sau osii este determinată de scopul, impor- 
tanta si dimensiunea acestora. Astfel, se întrebuințează ca semifabricate: laminate 
trase precis, pentru arborii de transmisie cu d < 140 mm; laminate cu forjare ulterioară; 
forjate din lingouri pentru arborii de dimensiuni mari sau pentru osii de vagoane; matri- 
tate — la dimensiuni și producții care permit şi justifică execuția matrițelor (arborii 
cotiți de la motoarele autovehiculelor); turnate. 

Prelucrarea ulterioară a arborilor se realizează prin aşchiere: strunjire, gradul de 
netezime fiind în funcție de destinația și importanța arborelui, strunjire urmată de rectifi- 
care pentru suprafețele fusurilor și ale suprafețelor pe care se montează piesele susținute 
de arbore, atunci cînd ajustajele care trebuie obținute impun o precizie mărită. 

O importanță deosebită trebuie acordată obținerii gradului de netezime corespun- 
zător pentru suprafețele arborilor solicitati de sarcini variabile însemnate. 


8.1.3. CALCULUL ARBORILOR DREPȚI 


8.1.3.1. FORŢELE CARE SOLICITĂ ARBORII. Sistemul de forțe care solicită 
arborele rezultă din interacțiunea acestuia cu organele susținute și organele pe care se 
reazemă. Distribuția forțelor de interacțiune dintre arbore și organele susținute sau de 
reazem este în general neuniformă pe lungimea, suprafeței de contact, fiind influențată 
de: tipul montajului, rigiditatea pieselor montate etc. 


Forțele cu care acționează organele susținute asupra arborilor pot fi considerate ca 
rezultatul însumării unor presiuni de contact, a căror distribuție este neuniformă. Una 
din modalitățile care aproximează această distribuție a presiunilor, pe lungimea de con- 
tact dintre un arbore și butucul piesei montate pe acesta, este prezentată în fig. 8.5. 
În majoritatea situațiilor, considerarea acțiunii organului susținut asupra arborelui, 
sub forma unei forțe concentrate (fig. 8.5, b) constituie o schematizare care nu denatu- 
rează sensibil rezultatele, aducînd însă substanțiale simplifi- 
cări în desfășurarea calculului arborelui. Pentru calcule mai 
precise se pot considera două sarcini concentrate actionind 
la distanța de (0,2...0,3)7 față de marginea butucului 
(fig. 8.5, a); la această schematizare forțele concentrate se 
vor considera mai apropiate de margine în cazul butucilor 
rigizi și montați cu stringere, mai departe — pentru butucii 
elastici sau montați cu joc. 

Schematizarea reazemelor arborilor tine seamă de na- 
tura acestor reazeme. Astfel, în cazul arborilor montați pe 
rulmenţi, cîte unul în fiecare reazem, schematizarea arbo- 
relui poate fi considerată sub forma unei grinzi sprijinite pe 
reazeme simple, dispuse la mijlocul litimii rulmentului 
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Fig. 8.6 Fig. 8.7 


(fig. 8.6); pentru arborii care se montează pe rulmenţi, cîte doi într-un reazem 
(fig. 8.7), trebuie avut în vedere faptul că rulmentul situat în partea deschiderii 
încărcate este mult mai solicitat comparativ cu rulmentul din exterior. Schematizarea, 
reazemului, format din doi rulmenţi, poate fi realizată printr-un singur reazem simplu 
sau prin două reazeme simple (fig. 8.7). , | 

În cazul arborilor montați în lagăre de alunecare, presiunea dintre arbore ai lagăr 
este neuniform distribuită pe lungimea lagărului (fig. 8.8); reazemul simplu care schema- 
tizează acest lagăr se dispune la (0,2...0,3)7 (fig. 8.8). "e N | 

La un calcul foarte precis al arborilor, se recomandă ca distribuția sarcinilor să fie 
considerată cît mai aproape de cea reală, arborele calculindu-se ca o grindă sprijinită 
pe reazeme elastice. Mărimile denivelărilor — axială òa şi radială 8, — alelagárului de ros- 
togolire se pot calcula funcție de reactiunea radială F,[daN], respectiv axială FaldaN], 
funcţie de tipul rulmentului, de numărul z de corpuri de rulare ale rulmentului, de numărul 
i de rînduri de corpuri de rulare ale rulmentului, de lungimea 7, de contact dintre corpu- 
rile de rulare şi inele și de unghiul a de contact al rulmentului, pe baza relațiilor din 
tabelul 8.1[5] 

Tabelul 8.1 


Deplasarea elastică a rulmentilor 


Condiţii de încărcare 
Tipul rulmentului Sen "me 
€—r————ÀÁ——————t Ài ——Á— I 
Rulmenti radiali cu bile HET 
f 8, = 0,002 E: m 
d, 
Rulmenfi radial-axiali cu bile 0,0022 Qi 0,002? H 
GE a = — — 
cos x | d; sina | d, 
Rulmenfi cu role cu contact liniar pe am- 3. — 0,0006. Qo» 3 0,0006 Que 
bele cái de rulare r ege A e sina 198 
Rulmenti cu role cu contact liniar pe o cale 8 0,0012. QA 3 0,0012 Oé 
de rulare si contact punctiform :pe cealaltă T cosa [2 i sna W3 
Sarcina pe corpul de rulare SF; pó Fa 
Qg Qo = — 
iz cos o z sin o 


DN N — N N 
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Dacă forțele care acționează 
asupra arborilor sînt dispuse în 
plane diferite (fig. 8.9), pentru 
simplificarea stabilirii diagramelor ES? 
de eforturi se descompun toate 
forțele în două plane perpendicu- 
lare. Schematizind arborele sub 
forma unei grinzi sprijinite pe 
reazeme simple (fig. 8.9), se de- 
termină reacfiunile și diagramele 
de eforturi în cele două plane. 
Utilă, în special, la determinarea 
momentelor încovoietoare, această 
descompunere a forțelor permite 
— în final — stabilirea eforturilor 
în orice secțiune a arborelui, prin 
compunerea geometrică a efortu- 
rilor calculate, pentru aceeași sec- 
Dune, în cele două plane. În 
cazul în care mai multe forțe se 4 
află în același plan, este recoman- Fig. 8.9 
dabil ca planul acestor forțe 
să corespundă cu unul din planele de descompunere, pentru simplificarea calculelor. 

8.1.3.2. PREDIMENSIONAREA ARBORILOR. La proiectarea arborilor, dimen- 
siunile necunoscute fiind dependente (lungimea fusurilor este funcție de diametru), nu se 
poate stabili modul de variație al momentului încovoietor și deci secțiunile periculoase. 
Momentul de torsiune care trebuie transmis de arbore (dată de proiectare) nu este depen- 
dent de lungimea arborelui, fapt care permite ca arborele să se predimensioneze, în general, 
numai din condiția de rezistență la torsiune. Din relația care definește efortul unitar 
8e obține 


N 
c N 


xd? Mi 
w. = — — 8.1 
TR 16 Tat d ( ) 
sau 
/ 16M, 
d= , (8.2) 
TTaţ 


unde: M, este momentul de torsiune care trebuie transmis de arbore în daN cm; d — dia- 
metrul arborelui, în cm; Ta; — rezistența admisibilă la torsiune, în daN/cm?. Rezistența 
admisibilă la torsiune considerată, în acest caz, este o rezistență, convențională care 
fine seamă de existenţa și a altor solicitări. Pentru ofelurile obișnuite, întrebuințate frec- 
vent în construcția arborilor, se recomandă pentru această rezistență admisibilă valori 
relativ mici: 


Ta = 150 ... 250 daN/cm? *). (8.3) 
Diametrul rezultat din predimensionare permite stabilirea lungimilor fusurilor gi a 


salturilor de diametre necesare pentru fixarea axială a pieselor susținute și întocmirea 
schiţei arborelui, pe baza căreia se poate stabili apoi schema de calcul a arborelui. 


*) Valorile superioare ale intervalului se recomandă în cazul arborilor scurţi. 
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8.1.3.3.: CALCULUL ARBORILOR LA SOLICITĂRI COMPUSE. Solicitarea 
de torsiune a arborilor este însoțită, în majoritatea cazurilor, de alte solicitări (încovo- 
iere, forfecare, compresiune) cauzate de forțele cu care acționează organele susținute 
asupra arborelui. Ponderea acestor solicitări în solicitarea compusă a arborelui este deter- 
minată atît de mărimea forțelor, cît, mai ales, de poziția forțelor în raport cu secțiunea 
studiată a arborelui. 

Pe baza schemei de calcul a arborelui — întocmită după predimensionare — se sta- 
bilesc diagramele de variație a eforturilor pe lungimea arborelui. Solicitările preponde- 
rente, care se iau în considerare la calculul arborilor, sînt solicitările de torsiune si încovo- 
iere. Eforturile unitare care apar datorită acestor solicitări se compun după una din 
teoriile de rupere (de obicei a III-a), efortul echivalent — pentru secțiunea studiată — 
fiind dat de relația [2] 


Cech = jo? + Aart < Ga, (8.4) 


Mi M, ; ! l ! 1 : 
unde: o; = — T;-— — reprezintă eforturile unitare de incovoiere și respectiv 
ER Wp 
de torsiune. 
Momentul de încovoiere rezultă prin însumarea geometrică a momentelor încovoie- 
toare din secțiunea studiată: 


M, = yM3 + Mt, (8.5) 


unde My si My sînt momentele încovoietoare din secțiunea 7, determinate in planele de 
descompunere a fortelor H si V. 

Solicitárile menționate, considerate că apar în secțiunea pentru care se calculează 
efortul unitar sep, sînt solicitări variabile, variind, în general, după cicluri avînd coefici- 
entul de asimetrie diferit. Coeficientul « din relația (8.4) ia în considerare infiuenta modu- 
lui de variație diferit al eforturilor de încovoiere și torsiune asupra comportării arborelui; 
valorile acestui coeficient se determină în funcție de natura variaţiei eforturilor (momen- 
telor) si de rezistentele admisibile la incovoiere ale materialelor, corespunzătoare ciclu- 
rilor respective de solicitare, pe baza relațiilor din tabelul 8.2. 


Tabelul 8.2 


Valorile coeficientului o 


Natura variaţiei Natura variaţiei Rezistența admisibilă | Coeficientul 
efortului de încovoiere efortului de torsiune corespunzătoare variaţiei o 
eforturilor 
Gai III 
Constant (I) | Gai 1 uum DEIN. 
Sai I 
Alternant Gai III 
simetric Pulsator (II) Gai II ges ERAN 
Sai II 
| 
j r Gai III 
Alternant simetric (0989) Gai III g === d] 
; i Gai III 
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Valorile orientative ale rezistentelor admisibile pentru oțeluri, corespunzătoare diver- 
selor cicluri de solicitare, sînt date în tabelul 8.3. 


Tabelul 8.3 


Valorile rezistentelor admisibile 


Rezistenţa admisibilă oa, daN/cm?, corespunzătoare 
Materialul Rezistenţa de rupere naturii variaţiei eforturilor 
ia oe, daN/cm? 
Sail Gaill Cai III 

4 000 1 300 700 400 

5 000 1700 750 450 
Oțel carbon 

6 000 | 2 000 950 550 

7 000 2 300 1 100 650 

R 8 000 2 700 1300 750 
Oţeluri aliate 
10 000 3 300 1 500 900 

4 000 1 000 500 300 l 
Oțel turnat TITT3 e ura ara AEA cs ideia, 

5 000 1 200 700 400 


Relaţia (8.4) poate fi aranjată și în altă formă, introducind wp = 2w; *): 


1 e 
Geon = — YM? + a? M? < Sai mt (8.6) 
wz 


Relația (8.6) poate fi folosită pentru dimensionare atunci cînd se cunoaşte momentul 
încovoietor în secțiunea de calcul (secțiunea periculoasă): 


y M? + a?M?. (8.7) 


Wz nec = 
Sai III 


Rezistența admisibilă s-a ales corespunzător ciclului alternant simetric, întrucît în majori- 
tatea cazurilor încovoierea variază după acest ciclu, iar coeficientul « (v. tabelul 8.2) s-a 
stabilit în aceeași ipoteză. În cazul arborilor de dimensiuni foarte mari sau al unui calcul 
foarte precis trebuie avută în vedere și solicitarea de forfecare **) sau solicitarea de întin- 
dere — compresiune, dacă aceasta există. ` 

8.1.3.4. CALCULUL ARBORILOR LA SOLICITĂRI VARIABILE. Caracterul 
variabil al solicitării arborilor este determinat nu numai de variația sarcinilor care solicită, 
ci şi de faptul că arborii se află în mișcare de rotație. Astfel, chiar în cazul arborilor solici- 
tati de sarcini constante, ca mărime şi direcție, datorită rotației arborelui poziția diverse- 
lor puncte ale secțiunii arborelui este variabilă față de axa neutră, ceea ce determină 
variația periodică a efortului unitar în punctul considerat. 


*) Deoarece secțiunea arborelui este circulară sau inelară. 
sai În general neglijabilă. 
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Calculul la solicitări variabile este un calcul de verificare, care se reduce la determi- 
narea coeficientului de siguranță. Calculul coeficientului de siguranță la solicitările 
simple ale arborilor se efectuează, în general pe baza schematizărilor Soderberg sau 
Serensen [1, 2]. 

Coeficientul de siguranță se determină pe baza relaţiei 

c= EE Cm , 
Va + cÈ 
ves Co Şi C, sînt coeficienții de siguranță la incovoiere si respectiv torsiune dați de re- 
ațiile: 


(8.8) 


1 
Cue AI a (8.9) 
kfo 
9a + Auge 
YoE 
1 
C; = AR (8.10) 
KE Ta d Jo 
Y€ 


în care: o. , și Tt; reprezintă rezistențele la oboseală pentru solicitarea alternant simetri- 
că de încovoiere și torsiune; K pg si K pẹ — coeficienții efectivi de concentrare a eforturilor 
unitare de încovoiere si torsiune [11], e — factorul dimensional [11]; Y,, y, — factorul 
de stare a suprafeței [11]; coeficienții 


LL 202 — Se d _ 204 — To 


Po 


Ve 


On To 


(8.11) 


caracterizează, sensibilitatea materialului față de asimetria ciclului eforturilor unitare, 
99 $i To fiind rezistenfele la oboseală a materialului în cazul ciclului pulsator [11]. 


, Valorile minime ale coeficientului de siguranță la solicitarea compusă sînt deter- 
minate de condițiile funcționale și de modul de stabilire al sarcinilor. Astfel se recomandă: 
c> 1,3 pentru arborii executați din material omogen, printr-o tehnologie corectă, la 
care solicitările sînt precis stabilite; c > 1, 5...2,5 pentru arbori la care solicitările au fost 
stabilite mai mult sau mai puțin precis, sau la care materialul este neomogen ; valorile 
din acest interval se recomandă si pentru arborii instalațiilor a căror deteriorare-datorită 
ruperii arborilor — ar putea, produce accidente [7]. 

z În cazul în care condițiile de rigiditate sînt determinante valorile coeficientului de 
siguranță c pot fi şi mai mari. 
8.1.3.5. CALCULUL ARBORILOR LA RIGIDITATE. Deformaţiile arborilor 
cauzate de momentele de încovoiere și torsiune influențează funcționarea ansamblului 
(elementele sprijinite și de sprijin). Calculul de rigiditate (calculul deformatiilor) este 
un calcul de verificare care urmărește să compare deformatiile efective ale arborelui studiat 
cu deformatiile maxime admisibile, cu deformatiile admise de funcționarea organelor spri- 
jinite sau de sprijin (roti dintate, rulmenti, lagáre etc.). 
; Calculul deformafiilor de încovoiere *) este obligatoriu, deformafiile liniare de încovo- 
iere sau cele unghiulare influențînd funcționarea arborelui și a organelor montate pe acesta ; 


*) Flexionale. 
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acest calcul constá, in general, din calculul ságetii maxime a arborelui, a ságetii in zona 
organelor sprijinite pe arbore si a deformatiilor unghiulare din zona fusurilor. 

Forţele se consideră concentrate, neglijindu-se astfel influența rigiditátii pieselor 
montate pe arbore asupra deformatiei acestuia. 

Dintre metodele de calcul a deformatiilor la încovoiere — cunoscute din rezistența 
materialelor — se recomandă metoda analitică şi metoda grafo-analitică Mohr [11]. 

Metoda analitică de determinare a deformafiilor constă în integrarea ecuației dife- 
rentiale [11]: 


=, (8.12) 


unde: y este deformația liniară a arborelui; 4 — coordonata curentă, măsurată pe lun- 
gimea arborelui; M; — momentul de încovoiere în secțiunea x; EI — rigiditatea la 


încovoiere. Deformatia unghiulară din aceeași secțiune x rezultă din condiția gz 2 . 
X 

Calculul deformatiilor prin această metodă se recomandă numai în cazul in care intere- 
sează modul de variație a deformatiei (ecuaţia fibrei medii deformate), întrucît integrarea 
ecuației diferențiale este destul de dificilă, variațiile de secțiune ca $i modificările momen- 
telor încovoietor necesitînd o integrare de porțiuni. Pentru cazurile simple, frecvent 
întîlnite sînt stabilite ecuaţiile fibrei medii deformate [11, tabelul 7.13]. 

O metodă comodă pentru determinarea deformatiilor într-o anumită secțiune este 
metoda. Mohr, aplicabilă în cazul arborilor întrucît forțele care apar sînt forțe concentrate. 
Stabilirea relațiilor pentru calculul deformatiilor prin această metodă se bazează pe obser- 
vatia cá în cazul grinzilor încărcate cu sarcini concentrate, variația momentelor înco- 
voietoare este liniară; pe această bază, pornind de la ecuația diferențială a fibrei medii 
deformate, se stabilesc — pentru deformatiile dintr-o anumită secțiune — relațiile [9] 


n (sx MM; 
= CO — —— dXg; ; 
" AN dii (8.18) 
Sk— 
n 4 
ge » K Ze dx, (8.14) 
EI 
sg=1 %0 =: 


în care: f este săgeata în secțiunea, studiată (secțiunea IV în cazul arborelui din fig. 8.10); 
M — legea de variație a momentului incovoietor pe porțiunea sg a arborelui; M; — legea 
de variaţie pe porțiunea sg a momentului incovoietor, cauzat de o forță unitară care actio- 
neazá în secțiunea în care se determină săgeata; Mg — legea de variație pe porțiunea sg 
a momentului încovoietor cauzat de un moment unitar, care acționează în secțiunea în 
care se calculează deformația unghiulară ọ; E — modulul de elasticitate longitudinal al 
materialului arborelui; Z — momentul de inerție al secțiunii arborelui pe porțiunea sg; 
sg — porțiunea delimitată pe lungimea arborelui, în care variația mărimilor M4, M(Mq) 
$i I este continuă. 

Considerînd cazul general al unei porțiuni tronconice sg dintr-un arbore încărcat 
cu sarcini concentrate (fig. 8.11), variația momentului încovoietor M; şi a momentului 
My; — cauzat de sarcina unitară — fiind trapezoidală, rezultă [9]: 


MM : 
"MU agg = SE Gate, Mp + d, d (Mi Mya + MiaM p) + 243M; a Mel, 
y "EÍ 0,294 Edjd$ 

(8.15) 
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D 
A M, 
4 
AN 
^ M, 
A E 
Fig. 8.10 Fig. 8.11 


Aceeași expresie rezultă dacă se efectuează schimbarea M = Mg pentru integrala 
din relația (8.14). 

Relația (8.15) poate fi aplicată pentru calculul integralelor (8.13) si (8.14) pentru 
orice porțiune a arborelui încărcat cu sarcini concentrate, printr-o particularizare cores- 
punzătoare formei arborelui și diagramelor de variație ale momentelor M; si M,(Ms). 

Calculul ságetii sau al deformatiei unghiulare, într-o secțiune oarecare a arborelui, 
pe baza acestei metode grafo-analitice, se recomandă a se efectua tabelar. 


Cînd secțiunea arborelui este de formă inelară — cu diametrul interior d; — în cal- 
culul integralelor (8.13) și (8.14) se va considera: 


— pentru porțiunile cilindrice, în relațiile de calcul rezultate prin particularizarea 
relației (8.15), d, = d, = d se va înlocui în final di prin (di — d); 


— pentru porțiunile tronconice, valorile integralelor (8.13) si (8.14) se vor inmulti 


cu cantitatea, 
4131 
L «Eel | ; (8.16) 
du + da 


Calculul deformatiilor unghiulare și liniare, în cazul arborilor încărcaţi cu forțe dis- 
puse în plane diferite, se efectuează în două plane perpendiculare, valoarea deformafiei 
globale calculindu-se prin insumarea geometricá a valorilor obtinute pentru deformatiile 
din cele douá plane: 


f-Yy5 F X. (8.17) 


Deformatiile admisibile ale arborilor sint indicate, în general, în funcție de condițiile 
funcționale ale acestora. Astfel, pentru deformația liniară *) a arborelui — în lipsa altor 


*) Săgeata arborelui. 


ORGANELE MIŞCĂRII DE ROTAȚIE 393 


condiții speciale, impuse de funcţionarea, 
ansamblului — se poate considera fmaz < 
< (2... 3): 1047, | reprezentînd distanța 
dintre lagărele arborelui. În cazul arborilor 
pe care sint montate roti dințate, săgeata în 
dreptul acestora nu trebuie să depășească 
(0,01 ... 0,03) m, m fiind modulul angrena- 
jului respectiv. 

În general, deformația unghiulară, se 
verifică în porțiunea fusurilor, valorile ma- 
xime (admisibile) ale acestor deformatii de- 
pinzind de tipul reazemului; se recomandă următoarele valori orientative: rulmenţi cu 
role cilindrice, pmaz < 2,5: 102 rad; rulmenţi cu role conice, Omaz < 1,7. 10“ rad; 
rulmenti radiali cu bile, pmaz < 8- 107? rad; rulmenţi oscilanfi, pmaz < 5: 107? rad; 
lagăre de alunecare, pmaz < 107? rad. 

Mărirea rigidității arborelui, în cazul în care aceasta nu se încadrează în limitele reco- 
mandate, se obține — în primul rînd — prin mărirea diametrului arborelui, iar cînd acest 
lucru nu este posibil prin introducerea, de lagăre suplimentare. 


Verificarea deformafiilor la răsucire (torsionale) se impune în cazul arborilor la care 
ansamblul din care fac parte necesită limitarea acestor deformatii. Determinate de momen- 
tul de torsiune care trebuie transmis, deformațiile torsionale sînt direct proporționale 
cu lungimea torsionată 7 şi invers proporționale cu rigiditatea la torsiune GI p 


Deformatia torsională totală a unui arbore la care momentul de inerție polar Ip si 
momentul de torsiune sint variabile (fig. 8.12) se calculeazá cu relatia 


Le Mad 
8 zx IL. (8.18) 


SCH pk 


În porțiunile de lungime 7; arborele s-a determinat astfel încât pe fiecare din aceste 
porțiuni atît momentul de torsiune Mg cît si momentul de inerție polar Ipg să fie cons- 
tante. 

Valorile admisibile ale deformatiilor torsionale se pot stabili numai în funcție de desti- 
natia arborelui, valorile recomandate pentru diverse construcții diferind foarte mult; de 
exemplu [2]: pentru arborii diferentialelor de autovehicule 0544 < (15 ... 25) - 102 rad/m; 
pentru arborii mecanismelor de deplasare ale podurilor rulante 05,54 < (40 ... 55) - 1074 
rad/m; pentru arborii mișcării de avans de la mașinile-unelte Omar < 15. 10-4 rad/m. 

8.1.3.4. CALCULUL ARBORILOR LA VIBRATII. Periodicitatea forțelor exterioare 
și de inerție care încarcă arborii în timpul funcționării, forțele elastice cauzate de defor- 
matii și frecárile din reazeme transformă arborele, cu piesele montate pe el, într-un sis- 
tem dinamic complex. Vibratiile care apar în cadrul unui astfel de sistem devin periculoase 
cînd frecvența forțelor perturbatoare este comparabilă cu frecvența, proprie a sistemului, 
existînd deci posibilitatea apariției fenomenului de rezonanță. 

Calculul arborilor la vibrații este un calcul de verificare, care își propune să stabilească 
zona, din domeniul de funcționare al acestora, care trebuie evitată — zona de rezonanță. 
Întrucît apariția acestui fenomen este strîns legată de mișcarea de rotaţie a arborelui, 


acest calcul se reduce la determinarea turatiei critice *), cu care se va compara turatia 
de functionare a arborelui. 


*) Turaţia corespunzătoare vibratiilor proprii ale arborelui. 
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În funcție de natura şi sensul de acțiune al sarcinilor 
exterioare perturbatoare, vibraţiile arborilor pot fi vibrații 
flexionale (de încovoiere), torsionale sau longitudinale. Dintre 
acestea, primele două categorii apar frecvent în cazul arborilor; 
vibraţiile longitudinale cauzate de sarcinile axiale variabile apar 
numai la arborii verticali, de dimensiuni foarte mari (de ex. 
arborii turbinelor). 


Complexitatea fenomenului și mai ales imposibilitatea stabi- 
lirii unor soluții analitice pentru cazul real al sistemelor com- 
plexe impune în studiul vibratiilor acestora, considerarea unor 
sisteme echivalente (modele matematice) care permit studiul 
analitic [2, 11]. 

Vibratii flexionale. Principala sursă de vibrații flexionale la 
S arbori o constituie neconcordanfa dintre axa de rotație a arbo- 

Fig. 8.13 relui si axa geometrică a acestuia (axa care trece prin centrul 

de greutate al sectiunilor arborelui) ` neconcordanta dintre cele 

două axe poate fi cauzată de: impreciziile de execuție și montaj ale arborelui și a pie- 

selor solidare cu acesta, neomogenitáti ale materialului arborelui, deformația arborelui 
sub acțiunea sarcinilor exterioare. 

În continuare se prezintă cîteva modele matematice ale mișcării vibratorii cu care 
pot fi aproximate situațiile reale ale arborilor [7, 8]. 

În cazul arborelui vertical (fig. 8.13) pe care se află montat — la mijlocul deschiderii — 
wn disc (volant) de masă m> ma (ma — masa arborelui) se consideră cá impreciziile 
în execuție fac ca centrul de greutate al discului să nu aparțină axei geometrice a arbo- 
relui, distanța dintre acest centru de greutate si axa arborelui fiind notată cu e. 

Rezonanta apare atunci cînd fain = 00, viteza unghiulară critică care corespunde 


acestei situații 
R 
Oer = E (8.19) 


30][5 
Bän te T (8.20) 


fiind determinate de masa volantului montat pe arbore m și de constanta elastică a arbo- 
relui &. 

Se deosebesc două zone în care arborele poate funcționa fără pericolul apariției rezo- 
Dante ` zona w < Gier, cazul arborilor rigizi si zona w > Ger, cazul arborilor elastici. Se reco- 
mandă a se evita domeniul de turatii n E (0,85 ner, 1,25 ner) în care creșterea ságetii 
este foarte mare [10, 12]. 

Trebuie remarcat însă că, în cazul arborilor elastici, trecerea prin zona turatiei critice 
trebuie să fie rapidă, evitînd în acest fel posibilitatea apariției unor săgeți exagerate. Pre- 
vederea unor tampoane limitatoare ale deformatiei — unde este posibil — măreşte sigu- 

ranta în exploatare, la trecerea, prin această zonă. 

b În cazul arborilor orizontali, greutatea discu- 

lui are ca efect modificarea poziției axei de ro- 

tatie, în raport cu centrul de greutate al discului 
(fig. 8.14). Se poate considera că 


și implicit turația critică, 


Sea (82) 
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de unde rezultá pentru acest caz 


201 e 
nep = dÉ , (8.22) 


unde f,, reprezintă săgeata statică iar g accelerația gravitațională. 

Analog se procedează la determinarea turafiei și în cazul arborilor de masă neglija- 
bilă pe care este fixat un disc (volant) în altă poziție decît cea din fig. 8.14. Calculul 
turatiilor critice, pentru cîteva cazuri de arbori de masă neglijabilă pe care este montat 
un disc (volant) se poate efectua cu relaţiile din fig. 8.15 [2] (v. şi [6]). Determinarea 
turatiilor critice este mult mai dificilă în cazul arborilor incárcafi cu mai multe mase 
concentrate. În cazul general, al unui arbore încărcat cu n mase apar n tipuri de vibrații 
principale (fig. 8.16, n = 3). Dintre acestea sînt importante vibraţiile de ordinul I, 
cărora le corespund pulsafiile proprii și turafiile critice cele mai joase. 

Pe baza unor ipoteze care simplifică rezolvarea acestei probleme *), aplicind metoda 
analitică Kull, bazată pe considerente energetice, se poate determina viteza unghiu- 


Schema Încârcărij Turatia critică, Rop 


Fig. 8.15 


*) Fibra medie deformată (statică) reprezintă limita amplitudinii vibrafiei care apare în timpul rotirii; 
vibraţiile sistemului sint armonice. 
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Fig. 8.16 


lară, respectiv turatia critică, pentru arborele încărcat cu n mase concentrate 
(fig. 8.17) [2, 7]: 


Din = Oer = (8.27) 
sau 
n 
30 g S Gifu 
ia a EE ici , (8.28) 
"t ki 
Dar 
ici 


1n aceste relatii f; reprezintá ságeata fibrei medii deformatá static, in dreptul si pe 
direcția forței G,. 

Arborele cu masă proprie poate fi considerat ca fiind echivalent cu un arbore cu 
masa neglijabilă, încărcat cu o infinitate de mase concentrate, uniform distribuite. Va 
exista un număr infinit de turatii critice, interesind, si în acest caz, prima turație critică 
— turație critică de bază. Relaţia generală pentru calculul turațiilor critice este 


30( a VIE e 
2 = 


în care: a este un coeficient care stabilește ordinul turatiei critice (a, corespunde turatiei 
de bază, «4, «3... turatiilor de ordin superior), tinind seama de modul de rezemare; 7 — 
lungimea arborelui; EI — rigiditatea la încovoiere; A — aria secțiunii arborelui, presu- 
pusă constantă; y — greutatea specifică a materialului arborelui. 

Valorile coeficientului «, care determină turatia critică pentru arborele cu masă pro- 
prie pentru diverse moduri de rezemare — corespunzător primelor trei frecvențe ale pulsa- 
tillor proprii — sînt date în fig. 8.18. 
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Vibratii torsionale. Vibrafiile arborilor care sînt provocate de momentele de tor- 
siune, determinate de variatia periodicá a fortelor tangentiale care actioneazá asupra 
arborilor, poartă denumirea de vibrații torsionale. 

Considerarea sistemului real, format dintr-un arbore de secțiune variabilă, încărcat 
cu un număr oarecare de mase în mișcare de rotație este şi în acest caz dificilă. Se va 
apela la un model matematic constînd dintr-un arbore de secțiune constantă solidarizat 
cu un număr redus de mase (discuri, volanti) în mișcare de rotație [2]. 

Arborele de secțiune constantă cu care se înlocuiește arborele de secțiune variabilă, 
poartă denumirea de arbore echivalent [11, $ 32.10.1 şi $ 32.10.3] şi se determină din condi- 
tia egalității rigiditátii la torsiune. Considerind un arbore de sectiune variabilá, compus 
din tronsoane de lungime /; si de diametru d;, se determiná lungimea arborelui echiva- 
lent arborelui cu secțiune variabilă, de diametru constant d,, pe baza relației 


p= AIST 1 (8.30) 
di 


De obicei, diametrul arborelui echivalent dọ se 
alege egal cu unul din diametrele arborelui. 

Arbore de diametru constant solidar cu wn disc 
(volant) oscilant. Cazul cel mai simplu este cel al ar- 
borelui de secțiune constantă (fig. 8.19), încastrat la 
un capăt, la celălalt capăt avînd montat un disc 
(volant). 

Pulsatia proprie a sistemului 


p 
A — |+ (8:34) Fig. 8.19 
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Fig. 8.20 Fig. 8.21 


30] [ k — 30][ GI, (8.32) 


se compară cu turajia de regim a sistemului. 

Arbors da diametru constant solidar cu două discuri oscilante. În cazul arborelui de seo- 
fiune constantă pe care sint montate două discuri (fig. 8.20), vibraţiile torsionale pot 
apărea numai în situația în care discurile oscilează în sens contrar. Va exista o secțiune 
neutră (m—s) în raport cu care cele două porțiuni din arbore (/, şi /) pot fi considerate 
ca fiind încastrate. Notind prin I, şi Iş momentele de inerție ale discurilor de diametru 
D, şi D, iar prin k, şi Aa rigiditifile la torsiune ale porfiunilor din arbore de lungime 
l şi ly, po poate considera pentru fiecare porțiune: 


D p» 
"T IER T (8.33) 


unde: E. , reprezintă rigiditátile porțiunilor de lungime 7, şi /,. Turafia critică a arborelui 
[2, 7 


0136 hth 
Ser zy y ës . (8.34) 


Arbore de diametru constant solidar cu n discuri oscilante. În cazul arborilor solidari 
cu un număr mare de discuri (fig. 8.21), studiul vibrafiilor torsionale este mult mai dificil, 
necesitind metode speciale de rezolvare. Din egalitatea momentului dezvoltat de forțele 
elastice pe fiecare tronson cu momentul forțelor de inerție dezvoltat de volantul corespun- 
zător, rezultă sistemul 


d? 
I Er = At, tape — 90 — fado 9i) = Mesa — Maas 


($ = 1, 2... 9), (8.35) 
unde 


Mi, D 7 (8.36) 


Qi = Piu + 
Eta. 4 
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|| 
E 
1 
t] | Soluția acestui sistem, corespunzătoare vibrațiilor armonice, este de forma: 


9i = 9; sin(opf + 9); 


Li 
à I1 8.37 
x M; = My sin(opt + 9), ( ) 
d unde Mis este amplitudinea momentelor de torsiune; œp — frecvența vibratiilor proprii 
| m ale sistemului. Tinind seamă de (8.37), relaţiile (8.35) şi (8.36), devin: 
[| 
m Mida = Mia — [ol (8.38) 
şi 
Mi 
0; = 0,4 + HH (8.39) 
Kë 


Acest sistem de ecuaţii poate fi rezolvat prin metoda „resturilor“ [2, 12]. Se alege 
o valoare oarecare pentru oos și se consideră 0, = 1. Aceste valori permit calculul 
din aproape în aproape al tuturor mărimilor din (8.38) şi (8.39). Calculul este ușurat 
dacă se execută tabelar (v. schema din fig. 8.22), sensul ságefilor indicînd succesiunea 
calculului [2]. 


Discul 
(volantul) 


Fig. 8.22 
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Pentru valoarea corect adoptată pentru 
€, ultima ecuație a sistemului trebuie să fie 
satisfăcută de valorile determinate anterior. 
În caz contrar, rezultă un rest 


R = Mas — In020n: (8.40) 


Fig. 8.23 Calculul se reia de cîteva ori, pentru di- 
verse valori ale lui Op, rezultatele obținute, 


reprezentate grafic în coordonate ki $i op (fig. 8.23), permit stabilirea imediată a frec- 
m" 


" p : 
venfelor proprii, äs, Gäng, corespunzător punctelor unde curba intersectează axa 
absciselor. 


8.1.4. METODICA DE CALCUL A ARBORILOR 


Se recomandă următoarea succesiune la calculul de proiectare al arborilor: stabilirea 
momentului de torsiune care trebuie transmis de arbore; predimensionarea arborelui, 
din condiția de rezistență la torsiune, pe baza relaţiei (8.2); întocmirea unei schițe a 
arborelui, pe baza diametrului obținut la predimensionare ; stabilirea schemei de încărcare 
(de calcul) a arborelui; determinarea reactiunilor și a diagramelor de variație a eforturilor 
pe lungimea arborelui; verificarea secfiunilor periculoase la solicitatea compusă — de 
torsiune și încovoiere — pe baza relației (8.4); verificarea sectiunilor periculoase (unde 
eforturile sînt maxime sau există concentrare de eforturi unitare) la oboseală, pe baza 
relațiilor (8.8), (8.9), (8.10); verificarea arborelui la rigiditate; verificarea arborelui 
la vibrații flexionale și torsionale *). 


8.1.5. CALCULUL OSIILOR 


Calculul de proiectare al osiilor se desfășoară similar cu cel al arborilor, succesiunea 
etapelor de calcul fiind: stabilirea schemei de calcul și de încărcare a osiei; alegerea mate- 
rialului; dimensionarea sectiunilor în care eforturile sînt maxime; pentru osiile fixe 
Gai = (700 ... 1 500) daN/cm?, iar pentru cele rotitoare og; = (400 ... 800) daN/cm?, valo- 
rile minime corespunzind otelurilor turnate, cele maxime otelurilor aliate; verificarea la 
obosealá, in cazul osiilor rotitoare **); calculul deformatiilor dupá metodele indicate la 
arbori. 


8.1.6. ELEMENTE CONSTRUCTIVE 


La proiectarea formei arborilor si osiilor trebuie să se aibă în vedere: mărirea rezis- 
tentei la oboseală prin reducerea concentratorilor de eforturi unitare si a concentrărilor de 
sarcini; asigurarea unei poziţii corecte a pieselor susținute în special în direcție axială; 
asigurarea tehnologicitátii arborelui sau osiei, la un pret de cost minim. Interdependenta 
dintre aceste cerințe impune analiza globală a lor. 


*) Forma arborilor și a pieselor montate pe acesta determină modelul matematic cu care poate fi echi- 
valat, determinind astfel relația de calcul a turafiei critice. 
**) Ciclul de solicitare se va considera alternant simetric. 
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Fig. 8.25 Fig. 8.26 Fig. 8.27 


Principala sursă de concentratori de eforturi unitare în cazul arborilor si osiilor sînt 
trecerile de secțiune (salturile de diametre) ; de realizarea acestor treceri depinde însă și 
posibilitatea de prelucrare, accesibilitatea pietrei de rectificat și sprijinul axlal al pieselor 
montate pe arbore. În general, salturile de diametre se recomandă să fie executate prin 
raze de racordare cît mai mari posibile, în orice caz nu. mai mici ca 0,1 d (fig. 8.24 a) 
[2], unde d este diametrul mic al tronsoanelor de arbore învecinate. Razele de racordare 
sînt standardizate prin STAS 406-63, diametrele arborelui trebuind să se încadreze în 
STAS 75-66. Realizarea racordărilor prin două raze (fig. 8.24, b) sau prin treceri alungite 
cu rază variabilă — de exemplu trecerea de formă eliptică din fig. 8.23, c — diminuează 
farte mult efectul de concentrare a eforturilor unitare în zona trecerii de la o secțiune 
la alta, dar îngreunează execuția [10]. Toate aceste forme de treceri de secțiune prezintă 
dezavantajul că nu permit folosirea saltului de diametru ca sprijin axial pentru piesele 
montate pe arbore. 

Folosirea salturilor de diametru ca reazem (umăr) pentru sprijinul axial al pieselor 
montate pe arbore precum gi accesibilitatea pietrei de rectificat în zona de trecere de 
la un diametru la altul este asigurată de canalele de trecere (fig. 8.25). Lăţimea acestor 
canale se recomandă a fi b = (2,5... 3) mm pentru arborii cu diametrul pînă la 50 mm și 
b = (4...5) mm la arborii cu diametrul mai mare de 50 mm. Adincimea acestor canale 
se recomandă să fie ? = (0,25 ... 0,5) mm și respectiv £ = (0,5 ... 1) mm pentru d < 50 mm 
si respectiv d > 50 mm [2, 12]. 

Pentru arborii de dimensiuni mari se poate întrebuința soluția din fig. 8.25, b care 
prezintă, avantajul reducerii substanțiale a concentrării eforturilor unitare [2, 12]. 

Realizarea umerilor de sprijin axial prin simplă racordare (fig. 8.26 si 8.27) prezintă 
pe lîngă importanta concentrare de eforturi, neajunsul inaccesibilităţii pietrei de rectificat 
la suprafața frontală de reazem și necesită măsuri speciale privind forma piesei 
sprijinite: executarea de teșituri (fig. 8.26) sau intrebuinfarea de piese suplimentare 
(fig. 8.27) [10]. 

O mărire considerabilă a rezistenței arborelui la oboseală în zona de trecere este 
asigurată — în paralel cu accesibilitatea, pietrei de rectificat pe toată porțiunea, diame- 
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Fig. 8.32 


Fig. 8.33 


trului minim al tronsonului de arbore și cu asigurarea unui sprijin axial corect al pieselor 
montate pe arbore — de soluțiile din fig. 8.28 şi 8.29 [10]. 

Canalele de pană, sursă importantă a concentratorilor de eforturi unitare, trebuie 
executate] cu capetele rotunjite (fig. 8.30), preferabile fiind canalele executate cu freză- 
disc (fig. 8.31) [8]. 

La arborii canelati este preferabilă soluția la care diametrul exterior al canalului este 
egal cu diametrul arborelui (fig. 8.32), comparativ cu soluția la care diametrul interior al 
canalului corespunde cu cel al arborelui (fig. 8.33). Trecerea de la partea canelată la restul 
arboreiui se va efectua prin raze cu racordare cît mai mari posibile [8]. 

Concentrarea eforturilor în zona marginală a pieselor susținute (fig. 8.5) poate fi 
redusă atit prin măsuri constructive impuse arborelui (canale de descărcare, fig. 8.34), 
cit şi printr-o formă corespunzătoare a piesei susținute (fig. 8.35 şi 8.36) [2]. Soluţiile 
prezentate în fig. 8.35 si 8.36 au ca efect reducerea concentrării sarcinii în zona marginalá 
au piesei susținute prin mărirea elasticitátii acestor piese în zona respectivă. Ca urmare 
a acestei măsuri constructive, deformațiile elastice ale piesei susținute sint mai Mari în 
zona de concentrare a eforturilor, fapt care atrage după sine o uniformizare a distribuției 
eforturilor pe suprafața de contact dintre arbore și piesa montată pe acesta. 

Forma constructivă a arborelui trebuie să permită de asemenea și fixarea axială 
a pieselor montate pe arbore. Astfel, în cazul soluției din fig. 8.37, saltul de diametru 
împiedică deplasarea axială a piesei montate într-un sens iar piulita $i contrapiulița în 
celălalt sens. O soluție similară este cea din fig. 8.38, la care doar sistemul de asigurare 
al strîngerii diferă, fiind realizat cu o siguranță. Utilizarea unor tronsoane conice în con- 
Structia arborilor poate servi de asemenea ca mijloc de fixare axială a pieselor montate 
pe arbore (fig. 8.39). Montarea unor inele pentru arbore, în canale ale arborelui, poate 
servi la fixarea axialá ajpieselor montate pe arbore, într-un sens (fig. 8.40) sau în ambele 
sensuri (fig. 8.41). Astfel de soluții se recomandă pentru sarcini axiale relativ mici. Stif- 
turile montate transversal (fig. 8.42), sau ştifturile filetate (fig. 8.43) pot servi ca elemente 
de fixare axială a pieselor pe arbori. 
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8.2. LAGĂRE CU ALUNECARE 


NOTAȚII q  — debitul de lubrifiant; 
f  — raza fusului; 
B — lăţimea lagărului; R — raza cuzinetului ; 
C — jocul radial în lagărele radiale; v  — viteza de alunecare; d 
D — diametrul nominal al lagărului; e — excentricitatea relativă la lagărele radiale; 
e  — excentricitatea dintre centrul fusului şi cuzi- e ENT 


netului la lagárele radiale; ge 


F — forța de frecare; n — viscozitatea dinamică; 
hı, ha — grosimea maximă, respectiv minimă, a fil- ọ  — densitatea uleiului; 
mului de lubrifiant; o — unghiul de atitudine dintre încărcare şi linia 
L — lungimea lagărului; centrelor fusului și cuzinetului; 
P — încărcarea lagărului; t  — tensiunea de frecare. 


Lagărele cu alunecare sînt organe de mașini folosite pentru rezemare și ghidare. 
Suportă sarcini și permit deplasări relative (rotație, translație), mentinind poziţia rela- 
tivă a suprafețelor în contact, cu frecare și uzură reduse, datorită realizării frecării fluide 
prin intermediul unei pelicule (film) de lubrifiant fluid (ulei sau alt lichid sau gaz). Filmele 
de lubrifiant pot fi: autoportante (hidrodinamice — fig. 8.44, a), la care efectul autopor- 
tant al filmului se datorește antrenárii prin frecare a lubrifiantului și configurației de 


PA 
P d EN Kä 
DÁ NNN 
A S 
Wr ng gl g g lg tl Zi 
d b C 
Fig. 8.44 


pană a spațiului dintre suprafețele aflate în mișcare relativă ; hidrostatice (fig. 8.44, b), la 
care lubrifiantul este introdus sub presiune prin orificii, fante, buzunare etc.; cu efect 
de expulzare a lubrifiantului la apropierea suprafețelor (fig. 8.44, c). 


8.2.1. FILME AUTOPORTANTE 


Filmul trebuie să fie convergent (grosimea acestuia să scadă) în direcția mișcării, 
cel puțin pe anumite porțiuni. Scăderea grosimii filmului poate să fie continuă sau bruscă 
(fig. 8.45). Geometria se realizează prin: menținerea, netedă a suprafeței în mișcare si prin 
prelucrarea suprafeței fixe; prin pivotarea unui segment de suprafață fixă (v. fig. 8.49); 
prin deplasarea relativă sub sarcină a unuia din cerpurile în contact (lagăre radiale cu 
cuzinet complet sau parțial — fig. 8.46). Pentru filme. convergente, la aceleași valori 
ale grosimii maxime și minime Ab, A, ale filmului, cea mai mare capacitate de încărcare 
o are lagărul în trepte (v. fig. 8.45, c), diferențele dintre capacitățile de încărcare obținute 
cu diferitele geometrii din fig. 8.45 si 8.46 fiind de circa 50%. 

În filmele convergent-divergente numai zona convergentă este activă; în cea mai 
mare parte a zonei divergente filmul de lubrifiant se rupe (pătrunde aer din mediul 
înconjurător sau apare cavitatie). La viteze relativ mici si medii, ruperea filmului apare 
sub forma desprinderii filmului de una din suprafețe (fig. 8.47, a) sau sub forma de „șuviţe“ 
sau „degete“ (fig. 8.47, b). f 


Fig. 8.45 


Fig. 8.47 
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Alimentarea cu lubrifiant se face astfel: prin antrenare din mediul exterior (lagăre 
cufundate, cînd regimul de funcționare se stabileşte astfel încît debitul care intră între 
suprafețe este egal cu debitul care părăsește suprafeţele); prin presiune, prin orificii, 
fante, canale. 

Echilibrul elementar în film se realizează între forțele de presiune si de frecare. 
De aceea, caracteristica fizică principală a lubrifiantului care condiționează formarea 
filmelor fluide este viscozitatea dinamică a. Sistemul de axe considerat: axa + pe supra- 
fața mobilă, dirijată în sensul vitezei; axa y dirijată după normala la suprafața mobilă 
ŞI cu originea pe aceasta; axa z dirijată în direcție laterală, perpendicular pe primele 
două, Tinind seama că presiunea este constantă pe grosimea filmului (2p/2y = 0) iar 
vitezele ge si v, în direcțiile + şi z au o variație parabolicá, 


1 óp y 1 0p 
vs = ———.—yh—y-ctv||i——l]; v———:——»65-—»); 8.41 
z PL y) ( i z S 2; ^ y») (8.41) 
variaţia tensiunilor de frecare este liniară: 
2 
du ge (8.42) 


dr 


În fig. 8.48 se exemplifică varia- 
tia presiunii p (fig. 8.48, a), vitezelor 
vs (fig. 8.48, b) si tensiunilor tangen- 
tiale c (fig. 8.48, c) la un lagăr compus 
din suprafețe plane înclinate numai 
pe direcția x, cu panta egală cu $. 

Ecuația pentru presiuni se deduce 
din ecuația de continuitate a debi- 
tului pentru un element de fluid 
(ecuația Reynolds): 


(E pi Ea 


ES y» Ox (im de 
9(pÀ (ph 
= ee APP) | 12.20M (8.43) 
Ox 9t 


sau în cazul lubrifiantilor lichizi 
(densitate p constantă): 


2p a M ai 
9x lm Ox al. x]- 


9h : 
= 6v — + 125.  (8.43,a) 
Ox 


Primul termen al membrului secund, 
proportional cu v Oh[0x dă efectul 
autoportant (v. fig. 8.44, a), iar cel 
de-al doilea, proportional cu h, repre- 
zintă efectul de expulzare (v. fig. 
8.44, ©). 


Fig. 8.48 
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Ecuația (8.43) poate fi integrată analitic pentru anumite situații simplificate, sau 
numeric. De notat că viscozitatea 7) este, în realitate, variabilă și numai aproximativ 
se poate înlocui cu o valoare medie constantă (inițial necunoscută). La capetele lagărului, 
unde filmul este în contact direct cu mediul exterior, presiunea are valoarea presiunii 
mediului înconjurător. În filmele convergent-divergente se pot elimina zonele unde teo- 
retic apar depresiuni, admițînd în aceste regiuni o presiune constantă pa. Rezultate mai 
precise se obțin dacă punctul în care are loc ruperea filmului se calculează din condițiile: 
$ = Pa şi Op|Ox = 0. 

Caracteristicile funcționale ale lagărelor autoportante pot fi exprimate cu ajutorul 
unor coeficienți adimensionali. 

Caracteristicile funcţionale ale lagărelor plane cu segmente fixe. Relaţiile analitice 
pentru calculul caracteristicilor funcționale ale acestor lagăre sînt date în tabelul 8.4. 


Tabelul 8.4 


Relaţiile analitice pentru calculul caracteristicilor funcționale și coeficienţilor 


adimensionali, orientativi, pentru lagăre plane cu segmente fixe și cu lungime infinită 
(fără scăpări laterale) 


A ———————— 


Relaţia de calcul a parametrului 


Denumirea parametrului Relaţia adimensional 
EE 
Raportul grosimii filmului h, = ah; hi 2..2 

între intrare și ieșire MU E 5 
D D ha 
Distanța în sensul mișcării x = Bg -— x 
a unui punct curent ds — B 
Panta segmentului de lagár 2h] — ha „ha 
considerat p t= — (a— 1) 
B 
Grosimea minimá a filmului ha = Bih, E 1 
^ a—1 
Presiunea într-un punct Biss vB. P 6(a —1)(1—2-)-T 
in di i ZER — dz P SS 
curent în direcția x ni (a 4-1) (a — az Lem 
Valoarea presiunii maxime «B. 5 1,5(a — 1) 
Pmaz = Pmaz Pda > te 
Ha a(a + 1) 
Pozitia presiunii maxime xı = cB = a 
Ge Z = 
față de origine die za L1 
Sarcina rezultantá pe un P= am bit 5 P 6[(a + 1) In a — 2(a — 1)] 
segment de lungimea L în m fe ta 1) 


sensul z 
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Tabelul 8.4 (continuare) 


Relaţia de calcul a parametrului 


Denumirea parametrului Relaţia adimensional 


n ——— A ——— RE 


Poziția rezultantei P față At = Bz* 84:2 
de origine în direcția x 


alna —2,5(a— 1) — 3 
a —1 


(a + 1) Ina — 2(a — 1) 


Forța de frecare F= qv BL P P- fia e În ia a Bien ER 
ha a2— 1 

Coeficientul de frecare __ ha — (a — 1) ((a+ 1) Ina — 1,5(a — 1)] 

"TR" L,5[(a + 1) Ina — 2 (a — 10 
Debitul de lubrifiant q = hală ABC 

di a+1l 

Diferența de temperatură P (a2— 1) [((a4- 1) Ina — 1,5(a — 1)] 
a lubrifiantului între in- | A = ro GE ie A. Dina — 2(a — f 


trare şi ieșire 


Inversul parametrului adimensional de încărcare P se numește numărul Sommer- 


feld: 


Sud a E (8.44) 
P P M 


Caracteristicile funcționale ale lagărelor plane cu segmente pivotante. Rezultanta 
presiunilor trebuie să treacă prin punctul de articulaţie (fig. 8.49). Funcționarea lagáru- 
lui din fig. 8.49 este identică cu aceea din 
p fig. 8.48, dacă punctul de articulație este 
plasat în punctul corespunzător poziției rezul- 
tantei presiunilor din fig. 8.48. La alte regi- 
muri, funcționarea celor două lagăre devine 
diferită. Lagărul pivotant din fig. 8.49 functio- 
nează tot timpul cu o valoare a = Alba con- 
stantă (poziția rezultantei presiunilor depinde 
numai de caracteristicile geometrice). Panta i, 
necunoscută, se exprimă în funcție de para- 
metrul a cunoscut: 


2 
Bo ac qa pE. (849 
B2 P 


Relațiile din tabelul 8.4 pot fi folosite gi în 
acest caz, cu modificările menționate în ta- 
Fig. 8.49 belul 8.5. 
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Tabelul 8.5 


Relațiile analitice pentru calculul caracteristicilor funcționale și ale coeficienţilor 
adimensionali, orientativi, pentru lagăre plane cu segmente pivotante și cu 
lungime infinită 


" e Relaţia de calcul a parametrului 

Denumirea parametrului Relaţia adimensional 
Sege 
Grosimea minimă a B. " 2.45 2(a — 1) 

à E / ME p, , , 

filmului hi = E ha ha = sea n a — Se 
Coeficientul de fre- UL, —, _ 4a + 1) [(a + 1) Ina — 1,5(a — 1)] 

cate Ve =| Pp} 2,45V (a + 1) In a — 2(a — 1) 
Debitul de lubrifiant e " ES ; 2,45a : 2(a — 1) 

T=] KA Be cuie Ier a 


Caracteristicile funcționale ale lagărelor radiale (v. fig. 8.46). Jocul radial în lagăr 
C = R — r iar grosimea filmului de lubrifiant 


h = C + e cos 0 = C(1 + e cos 0), (8.46) 


e 
unde s-a notat s = — . 
C 


Grosimea minimă a filmului de lubrifiant 
= C(1 — s) = Ch, (8.47) 
se găsește pe linia care unește cele două centre. 


Relaţiile care determină caracteristicile funcționale ale acestor lagăre si parametrii 
adimensionali sînt date în tabelul 8.6. 


Tabelul 8.6 


Relaţiile analitice pentru calculul coeficienţilor adimensionali, orientativi, pentru un lagăr 
radial cu cuzinet complet, de lungime infinită (fără scăpări laterale) 


E d e Relaţia de calcul a parametrului 

Denumirea parametrului Relaţia adimensional 
Încărcarea pe lagăr Posi zi P Pa TE 

fe (2 + s2)V1 = e2 

Numărul Sommerfeld s= noLR( RYP Ja Giel — e 
P C 12xs 

M R 48x?(1 + 2e? 
Momentul de frecare M = qoLRe zi à z SI + 2e?) e 
C (2 + s2) (1 — e) 
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Tabelul 8.6 (continuare) 
Denumirea parametrului Relaţia Sea Beem e “mipanetentul 
Coeficientul de frecare c M C. set 4(1 + 2e?) x 
p= Tzu =- na 
R F R (2 + 2) V1 — e 
Debitul q = oRLCQ 1 — e 
E +e? 
Diferența de temperatură m P ET A (1 + 2e?) (2 + e?) 
Epc,LR 3(1— e?) e 


_ Pentru o grosime minimă A, impusă (diferite jocuri C), coeficientul de încărcare 
AiP|C? are un maximum pentru aproximativ € = 0,3 iar coeficientul de frecare A8 
are un minimum pentru aproximativ e = 0,4. 

Filmul activ cuprinde practic numai zona convergentă a lagărului. De aceea alimen- 
tarea cu lubrifiant a lagărelor cu cuzinet complet este recomandabil să se facă în zona 
divergentă (descărcată), cît mai apropiat de începutul zonei de suprapresiuni. Plasarea 
unui orificiu sau canal de alimentare în zona încărcată a filmului conduce la reducerea 
presiunii în dreptul acestuia și, în consecință, la reducerea capacității de încărcare 
v. fig. 8.49). 


8.2.2. FILME HIDROSTATICE 


Avantajele acestor filme față de cele autoportante sînt următoarele: suprafețele 
nu se ating chiar cînd sînt imobile; caracteristicile statice și dinamice sînt mai ușor con- 
trolabile și independente de condiţiile de funcționare între anumite limite (viteze mici 
şi medii, cînd efectul hidrostatic este predominant); la viteze mai mari, funcționarea 
devine partial hidrostaticá, partial autoportantá (lagăre hibride) ; coeficientul de frecare 
este foarte redus la viteze mici si medii. Dezavantaje: construcție mai complicată și 
consum de putere suplimentar. 

82.2.1. TIPURI DE BAZĂ. Filmele hidrostatice pot fi cu scurgere longitudinală 
(fig. 8.50, a) sau radială (fig. 8.50, b). Pentru a mări capacitatea de încărcare, se amena- 
jează buzunare de alimentare (degajări) de adincime A, în care presiunea este practic 
constantă pentru A/k > 1. În zona de grosime h presiunea scade liniar, de la o valoare 
intermediară p, la presiunea atmosferică pa, în cazul scurgerii longitudinale și logarit- 
mic, în cazul scurgerii radiale. 

În sectorul dreptunghiular (scurgere pur longitudinală) există relațiile: 


" 3 

g= DEE (8.48) 
12y] 

pepe E Ae (8.49) 

AL 
2 zn 
P= (b, — pair = DET pp, unde hp IT (850) 
D Ps — fa 
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Alimentarea cu lubrifiant a filmului se poate face la volum constant sau la presiune 
constantá. 

8.2.2.2. ALIMENTAREA SUB VOLUM CONSTANT. Alimentarea lagărului se 
realizeazá cu o pompá de volum constant. Debitul fiind cunoscut, relatiile (8.48) — (8.50) 
pot fi utilizate direct. 

Rigiditatea statică a lagărului 


Ka =- ŽP. #(8.51) 


Dezavantaje: fiecare lagăr sau fiecare punet de alimentare trebuie conectat la o 


pompă independentă sau la un divizor de debit. În caz contrar, ansamblul se comportă 
ca două sau mai multe rezistențe în paralel; de exemplu, soluția din fig. 8.51, b nu este 


operantă, iar lagărele cu funcționare diferențială, axial dublu (8.52, a) şi radial (fig. 8.52, b) 
şi lagărele radiale din fig. 8.53 au capacitatea de încărcare și rigiditate nulă. Su 

8.2.2.3. ALIMENTARE CU SISTEME DE RESTRICTORI SUB PRESIUNE 
CONSTANTĂ p,. Dacă se plasează o rezistență suplimentară 7 (restrictor) în serie cu 


412 ORGANE DE MAȘINI 


p 
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Fr Fe 
a 


Fig. 8.51 Fig. 8.52 
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n 


p 


Fig. 8.53 
££, : Pa 
haria 
" 
: SN de Séi dd 
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Volum Lem 


Presiune constantă 
n b 
Fig. 8.54 


filmul de lubrifiant (fig. 8.54, b) presiunea f, din buzunarul de alimentare rezultă din 
raportul relativ dintre rezistentele restrictorului si filmului, independent de numărul 
de asemenea sisteme montate în paralel. Pierderea de presiune în restrictor ie p) 
este tocmai factorul care permite adaptarea lagărului la forțe diferite şi asigură rigidi- 
tatea filmului. 


Tipuri de restrictori: 
— capilar — un tub de diametru d, și lungime 7, al cărui debit este 


dă 
e — (Ps — £35 (8.52) 
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— orificiu de diametru d; al cărui debit 


an 2 
qi = ap“ E (bs — 2, (8.53) 


unde coeficientul de debit «p — 0,8 ... 0,9; 


— inerent — cînd nu se folosesc buzunare de alimentare ci orificii simple de 
diametru d;, aria filmului de intrare mdjh fiind mai mică decît secțiunea orificiului 
(di > 4h): 


2 
qi = &pTdih yz (Ps — Pı) (8.54) 


unde «p = 0,7...0,9; 


— poros — sub forma unor pastile (echivalente cu un restrictor capilar) sau reali- 
zînd una din suprafețe în întregime din material poros. 


Pentru un lagăr individual (v. fig. 8.51), debitul de intrare se egalează cu debitul de 
ieșire, condiție care împreună cu relația (8.50), formează un sistem de două ecuații care 
permit, de exemplu, calculul valorilor p, P pentru valori pş şi h impuse. Pentru lagărele 
din fig. 8.52 și 8.53 rezultă sisteme de ecuaţii care se pot rezolva analitic sau numeric. 


În locul presiunii necunoscute.p, se utilizează parametrul H | 
adimensional (8.50) care exprimă căderea de presiune | 
in film: | 
-— | Midrostatie 
ie PUDE Bé 0 (8.55) l 
— Pa 
pentru a realiza capacități de încărcare și rigiditáti / 
optime. 

Comportarea la variații de încărcare a unui lagăr E 
hidrostatic este diferită de comportarea unui lagăr au- PN 
toportant (fig. 8.55). La filmele autoportante presiunea k A Autgportant 
este invers proporțională cu grosimea A, iar P — co e — — A 
cînd A —- 0 (e— 1). La un film hidrostatic, rigiditatea, Ü e 
yn 4P 21 dP Fig. 8.55 

dA C € 
niul 0< s< 0,5; la excentricitáti mai mari, creșterea încărcării cu e este mai 
redusă, iar la €= 1, sarcina P rămîne mărginită. 


este aproximativ constantá in dome- 


8.2.3. FILME COMPRESIBILE 


Principiile de realizare $i functionare a filmelor autoportante si alimentate sub pre- 
siune sînt valabile și pentru cazul în care filmul lubrifiant este un gaz. Apar totuși unele 
deosebiri datorate compresibilității și expansibilitátii gazelor [5, 13, 18]. 


8.2.4. FILME DE UNSORI CONSISTENTE 


Unsorile consistente se pot folosi ca lubrifianti si pentru lagăre cu alunecare cu viteze 
mici. În funcție de încărcare și viteză, regimul de ungere poate fi semifluid (onctuos) 
sau fluid. Condițiile de formare a unui film fluid autoportant sint asemánátoare cu cele 
descrise la $ 8.2.1. 


le 
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Unsorile au proprietăți vîsco-plastice (medii Bingham), respectiv proprietăți asemă- 
nătoare mediilor newtoniene (lichide) dar cu condiția ca tensiunea de frecare să depășească, 
o limită de curgere ze Relaţia dintre tensiune gi viteza de deformatie 


Qv 
t= t Tto t 1| (8.56) 
2y 
g | este reprezentată în fig. 8.56 (7 — unsoare consistentă, 
2 — lichid newtonian de aceeași viscozitate). Un lichid 
/ newtonian are Tg = 0. 


În regimurile în care |r| < re se formează nuclee 

stagnante (dacă acestea sînt plasate pe suprafața imobi- 

14), nuclee care se deplasează cu viteza v, dacă sînt pla- 

% sate lingă suprafața în mişcare, sau nuclee care se de- 
plasează cu o viteză intermediară v,, dacă nucleul este 

2 în interiorul filmului. Dacă este îndeplinită condiția 


dp 


ER 


Zum 
SE (8.57) 


; nu apar asemenea nuclee, în care caz filmul de unsoare 
Fig. 8.56 se comportă ca un film de lichid de aceeaşi viscozitate v. 


p 


Fig. 8.57 Fig. 8.58 


De exemplu, pentru lagărul compus din suprafețe plane înclinate din fig. 8.48, 
nucleele se pot forma în regiunile unde v este redus, respectiv la intrare pe suprafața 
fixă şi la ieşire pe suprafața mobilă (fig. 8.57, a). Pentru un lagăr radial se vor forma 
nuclee în zonele de grosime maximă şi minimă (fig. 8.57, b). În nucleu, viteza este con- 
stantă (zero sau v), iar în rest se stabilesc profile de viteze parabolice, similare cu cele 
descrise de relațiile (8.41). Pentru lagărul din fig. 8.57,a, condiția (8.47) corespunde 


e : A A 
pentru aproximativ 1 < — < 2; dacă — > 2, apar nucleele şi, ca rezultat, capa- 


ha 1 
citatea portantá creşte (fig. 8.58) față de aceea a unui lichid de aceeași viscozitate. Pe 
măsură ce Alb, creşte, dimensiunile nucleelor cresc $i, la limită, pot acoperi aproape 
complet filmul de lubrifiant. Apariția nucleelor conduce însă în acelaşi timp şi la creş- 
terea forțelor și momentelor de frecare [13]. 
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8.2.5. BILANŢUL TERMIC 


Temperatura, de funcționare determină viscozitatea medie a lubrifiantului, jocurile 
reale în lagăre, iar variațiile de temperatură produc distorsiuni ale suprafețelor lagărelor. 
Pentru lagărele de viteze mari temperatura poate limita domeniul de funcționare prin 
imposibilitatea evacuării în condiții satisfăcătoare a căldurii produse prin frecare. Ca 
excepții se pot considera lagărele cu gaze. 

Bilanțul termic global se exprimă prin relația 


Hp = Hey + Hag, (8.58) 


în care: H, este căldura produsă prin frecare; He, căldura evacuată prin convecție (prin 
debitul de lubrifiant); Heg — căldura evacuată prin conductibilitate. 
Cantitatea de căldură 
He, = gosqAt, (8.59) 


unde: c, este căldura specifică a lubrifiantului (pe unitatea de masă); q — debitul de 


lubrifiant (de obicei debitul de scăpări laterale); A£ — diferența dintre temperatura 
maximă din film ¿magz $i temperatura de intrare a lubrifiantului in film 4: 


D + £ 
At = tmaz — ti = 2(îm — ti); tm = Pasii, (8.60) 
Temperatura f£; este în general de 35— 60°C, cu unele excepții, ca de exemplu, in 
motoare termice (4 poate atinge 80°C). 
Cantitatea de căldură Heg depinde de materialul celor două suprafețe $i de construc- 
fia lagărului: 


Hea = XA (im — ta), (8.61) 


unde: fa este temperatura mediului ambiant, A — aria suprafeței in contact cu mediul 
exterior, iar y — un coeficient de transfer determinat experimental pentru diferite con- 
structii de lagăre: y = 5 kg/m - s grd pentru lagăre de construcție ușoară sau la o tem- 
peratură a mediului înconjurător mare și o transmitere proastă de căldură (de ex. lagă- 
rele maşinilor de prelucrat la cald); x = 8 kg/m - s: grd, pentru construcții medii în con- 
ditii medii de lucru; y = 14 keim, a, grd pentru construcţii grele de lagăre și condiții 
îmbunătățite de răcire (de ex. temperatură joasă a mediului înconjurător, răcire spe- 
cială cu apă sau aer etc.). 

Pentru lagăre se tinde să se asigure o alimentare suficient de abundentă de lubri- 
fiant, astfel încît în multe situații peste 80% din căldura produsă prin frecare este eva- 
cuată prin lubrifiant. Din bilanțul termic rezultă: 


M 2 
N ESL DE rre Lgs E B M (8.62) 
Epcuhă d, Ep, VC] d 
La filmele cu transfer forțat de căldură, una din suprafețe este în contact cu un 
mediu mai cald sau mai rece, sau este rácitá cu un lichid. Ín acest caz se ia pentru tem- 
peratura medie a filmului si pentru viscozitatea corespunzátoare, valoarea temperaturii 
medii a celor două suprafețe. 


8.2.6. REGIMURI NESTATIONARE. VIBRATII 
ȘI STABILITATEA LAGĂRELOR 
Lagărele pot funcționa cu forte si viteze constante (regimuri staționare) sau varia- 


bile. În plus, chiar pentru lagărele functionind în regim staționar, în anumite condiții 
pot apărea vibrații autointretinute si chiar regimuri de instabilitate (vibrații puternice 
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care pot duce la griparea lagărului). Toate aceste 
cazuri pot fi studiate plecînd de la ecuația presiu- 
nilor (8.43, a). 

Lagăre supuse la forțe și viteze variabile. 
Exemple: lagărele radiale de la motoarele cu ardere 
internă, lagărele supuse la forțe centrifuge etc. În 
general (fig. 8.59), sarcina P ca și direcția acesteia 
sînt funcții de timp. De asemenea, vitezele unghiu- 
lare ale fusului ou, si cuzinetului oz pot fi funcții 
de timp (de ex. la lagărele de bielă). Ca rezultat, 


rizată printr-o viteză normală de apropiere (6) $i o 
rotație a liniei centrelor (eg). Ecuația presiunilor 
(8. 43, a) se scrie dezvoltat astfel: 

1 Dof EE Vri Zl- 

R? 00| 90 n 9 


= 6(o, + op — 29) £ + 12Å. (8.63) 


Cu o aproximație acoperitoare, dacă se neglijează 
efectul de expulzare al lubrifiantului (termenul 


12 4), ecuația are forma ecuației din cazul static. 

Dacă însă grosimea minimă a filmului de lubrifiant 

i rezultă prea mică, trebuie totuși utilizate metode 

Fig. 8.59 mai precise de calcul, deoarece neglijarea termenu- 

lui 12 4 poate introduce erori inaccesibil de mari [13). 

Lagărele supuse la sarcini constante dar rotitoare, cu viteza unghiulară of sint 
echivalente cu un lagăr în regim staționar cu viteza unghiulară 


SC Gem 
x 


O = W + 6$ — 20”. (8.64) 


Apar două cazuri importante (se consideră cuzinetul imobil, o, = 0): w* = 
2 


(sarcină rotitoare cu jumătate din turația fusului), rezultînd viteza echivalentă œ = 0 
— lagărul nu poartă; w* = o, (forte centrifuge), rezultind o = — w, — lagărul suportă 
sarcina, în condiții similare unei sarcini statice de aceeași mărime. 

Vibratii. Modul în care lagărele influențează vibraţiile sistemului este de asemenea 
important. De exemplu, în cazul rotoarelor, problemele importante sînt: turatiile cri- 
tice si modurile de vibrații; răspunsul dinamic (amplitudinile) al rotorului, lagărelor 
şi suportilor ; forțele transmise de la rotor în lagăre și apoi în carcasa mașinii și la fundație. 

Dacă mişcarea de bază în lagăr este staționară (turatii si încărcări constante), atunci 
vibraţiile pot fi considerate ca perturbații ale mișcării de bază. Reactiunile filmului fluid 
pot fi liniarizate în funcție de deplasări si de prima derivată în raport cu timpul depla- 
sărilor (A, h). 

În cazul lagărelor axiale (fig. 8.60, a), reacţiunea lagărului este 


P = P, + òP = P, + KY + BY, (8.65) 


unde: P, este sarcina pentru regimul de bază neperturbat; Y — deplasarea față de pozi- 
fia statică; Y = dY/dt. 
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mişcarea relativă dintre fus si cuzinet este caracte-, 


IY 


Fig. 8.60 


În cazul lagărelor circulare mișcarea fusului are loc după două direcții (fig. 8.60, 5). 
Notind cu X, Y deplasările faţă de poziţia staționară, componentele Py, Py ale reacţiunii 
lagărului sint: 


Py = Px + 8Px = Pox + KxxX + KyyY + BxxX + BxyY; (8.66) 
Py = Poy BPy = Poy = KyxX + KyyY + ByxX + ByyY (8.67) 


unde Pox, Poy sînt componente sarcinii pentru regimul de bază neperturbat. 
Coeficientii K au dimensiunile unor rigiditàti iar coeficienții B ale unor amortizări. 
Aceștia pot fi calculati, pentru diferite tipuri de lagăre, prin metode numerice, pornind 
de la ecuația (8.43, a). Depind de aceiași parametri ca și caracteristicile statice (geome- 
trice, înclinare relativă a suprafețelor sau e xcentricitàti). 

Regimuri de instabilitate. În lagăre pot apărea, in anumite condiții, regimuri de 
instabilitate care trebuie evitate pentru a nu compromite funcționarea sistemului. Cel 
mai important este Creos de precesie cu jumătate din turatia fusului, care poate apărea 
la lagărele radiale. Cauza acestui regim rezidă in faptul cá un lagăr nu poartă, dacă per- 

yn conduce la o rotaţie a liniei centrelor egală cu jumătate din turatia fusului. 

Hai precis, lagărele radiale au tendința de a genera vibrații cu o frecvență egală cu jumá- 
Set turatiei fusului. Această tendinţă există în orice lagăr radial, dar nu se materiali- 
zează sub forma unor vibrații puternice datorită efectului de amortizare al peliculei. 
În anumite condiţii (viteză, masă), efectul de amortizare global al peliculei este ani- 
hilat, iar lagărul începe brusc să vibreze puternic. Condiţiile particulare depind de sis- 
temul rotor-iagăre, de tipul lagărului si, în primul rînd, de parametrul de masă (v. fig. 8.82). 


m* = —— < m (8.68) 


iar frecvenţa vibratiilor este œ* — (0,4... 0,5) w. Pentru a se asigura stabilitatea miş- 
cării, masa în rotație trebuie să fie mai mică decît o valoare critică mg. 
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In ceea ce privește tipul de lagăr, lagărul radial simplu este cel mai expus la insta- 
bilitate. La anumite tipuri de lagăre la care caracteristicile nu depind de viteză (hidro- 
statice), regimul de instabilitate apare la o turație o egală cu dublul primei turatii crit 
a sistemului (cu arborele considerat rigid). Regimul este de rezonanţă, deoarece lagărul 
generează vibrații cu frecvență w/2, care coincid atunci cu frecvența proprie a filmului 
de lubrifiant. 


Vibratiile și regimurile de instabilitate descrise mai înainte sînt ,translatorii 
fig. 8.61, a), deoarece fusul s-a considerat tot timpul ca avînd axa, paralelă cu ac 


NS 


A2 


NNNNNNN 


Vig. 8.61 


a cuzinetului. Mai pot apărea si vibrații „conice“ (fig. 8.61, b), la care în locul para- 
metrului de masă (8.68) intervine momentul de inerție transversal Jp al corpului de 
rotație în dreptul lagărului, sau parametrul adimensional 

CIgpo? 
jc. duT qe 8.69) 


LDAP 


Lagárele de dimensiuni mici mai pot fi stabilizate si prin introducerea unor amor- 
tizári exterioare (de ex. montaj elastic pe inele de cauciuc, plasarea cuzinetului pe un 
alt film fluid, eventual hidrostatic). In acest caz pot apárea la turatii mai mari, regimuri 
de vibrații cu frecvențe of apropiate de w/3, c/4 etc. 

Lagărele cu sectoare oscilante mai pot avea, în unele situații excepţionale (masa 
proprie a sectorului oscilant mult prea mare), regimuri de instabilitate ale mișcării sec- 
torului în jurul punctului de oscilație. 


8.2.7. UNGERE LA VITEZE MARI 


Viteze tangentiale mari apar la unele mașini de turatii mari sau de dimensiuni mari 
(turbogeneratoare de mare putere, turbosuflante, pompe pentru metale lichide). I 
blemele speciale care se pun sînt: probleme de materiale (capabile să suporte contacte 
accidentale între suprafețe fără a se deteriora) si probleme constructive privind vibrat 
și stabilitatea, asigurarea unei temperaturi de funcționare corespunzătoare, alte 
performanțelor datorită apariției turbulenței și creşterii influenței forțelor de inerție din 
filmul de lubrifiant. 


a, 
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5.2.8. ALTE TIPURI DE LAGĂRE SI SISTEME 
NECONVENȚIONALE 


Anumite aplicaţii speciale au condus la realizarea unor tipuri mai puțin obișnuite 
le lagăre. 

Lagărele fără Joc radial sînt lagăre radiale cu cuzinet partial (unghiuri de înfășurare 
intre 90— 120%), la care cuzinetul este pásuit pe fus (fig. 8.62). În funcționare, cuzinetul 
se deplasează față de fus, realizindu-se un film convergent. Sînt folosite la construcția, 
vagoanelor de cale ferată, prezentînd avantajul că nu-și modifică forma prin uzură la 
porniri şi opriri repetate. 

Lagărele cu canale spirale sau elicoidale sînt o variantă de lagăre în trepte, canalui 
ind aşezat oblic pe direcția vitezei relative. Se formează un efect de pompaj transver- 
i care mărește capacitatea portantă. Pot fi folosite cu orice tip de lubrifiant (unsori, 

lichide, gaze), de obicei însă numai la dimensiuni mici, fiind sensibile la distorsiuni ter- 


Le p 


Fig. 8.63 


mice. În prezent sînt mult folosite in deosebi pentru construcţia lagărelor cu gaze; lagă- 
e axiale (v. fig. 8.69) au o capacitate de încărcare sporită față, de lagărele conventio- 
nale iar lagărele radiale sferice, conice au o stabilitate mai bună la turatii mari. 

Lagărele cu suprafețe elastice au una din suprafețe confecționată dintr-un strat de 
iuciuc sau un alt elastomer. În funcţionare, filmul se formează prin deformația stratu- 
Jui elastic. Avantajul potential al acestor lagăre este cá nu impun precizie de prelucrare 
san de montaj. Pot fi si hidrostatice. 

La lagărele cu bandă subţire (tig. 8.03) cuzinetul este înlocuit cu o bandă subțire ten- 
nată cu o forţă T. În funcționare, se formează un film convergent, fiind posibilă si 
» alimentare cu presiune exterioară. Se folosesc la sistemele de memorie cu bandă mag- 
netică a calculatoarelor pentru ghidarea și sprijinirea benzii, utilizindu-se ca lubrifiant 


aerul. 

Lagărele pivot (v. fig. 8.91 — fig. 8.93) sînt larg ráspindite în domeniul construcției 
le aparate, atît cele verticale cit si cele orizontale. Dau naștere unui moment de frecare 
oarte mic si pot funcționa în condiții foarte bune si în stare uscată, la încărcări mici. 
Lagărele cuțit (v. 8.90) sînt destinate numai mişcărilor de pendulare la unghiuri 
i în mecanisme de precizie mare, în care lagărul propriu-zis este format din suprafețe 
ane, sau suprafețe cilindrice sau dintr-o combinație de două suprafețe plane care se 
tersectează sub un unghi oarecare. Pot funcționa în regim uscat, cu frecări extrem de 
ci, determinînd o poziție foarte precisă a axei de pendulare, din care cauză au o utili- 
e răspîndită mai ales în domeniul aparatelor de măsurat lungimi, la relee electromag- 


en 


za 
netice, aparate de măsurat mase etc. 
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Fig. 8.64 


Lagărele din elemente elastice permit mișcări limitate; sînt formate dintr-una sau mai 
multe benzi elastice de metal care pot să capete fie deformatii de încovoiere (fig. 8.64 si 
8.65), fie deformatii de rásucire (fig. 8.66). Nu necesită întreținere, dar deformatiile aces- 
tora trebuie sá fie foarte mici. 


8.2.9. CLASIFICAREA DIN PUNCT DE VEDERE CONSTRUCTIV 
A LAGÁRELOR CU ALUNECARE 


În funcție de modul de funcționare se deosebesc lagăre cu filme fluide, cu filme 
fluide subtiri, cu ungere mixtá sau cu frecare uscatá. Din considerente de performante 
si durabilitate, lagárele cu filme fluide sint cele folosite in marea majoritate a situatiilor, 
restul tipurilor menționate fiind utilizate numai pentru sarcini speciale și mai ales viteze 
mici sau cu deplasări limitate. 

După tipul sarcinii față de corpul în rotație se deosebesc: lagăre radiale, care preiau 
forte radiale, limitind mișcarea în planul perpendicular pe axa de roratie (suprafața activă 
a lagărului este paralelă cu axa de rotație); lagăre axiale, care preiau forte în direcția 
axei de rotaţie (suprafața activă a lagărului este perpendiculară pe axa de rotație); 
lagăre radial-axiale (conice, sferice). O categorie aparte, inclusă uncori în categoria lagă- 
relor axiale o constituie ghidajele și patinele. 

Lagăre autoportante. Tipul de bază al lagărului radial autoportant este cel cu cuzinet 
partial sau complet (fig. 8.67, a si b). Lagărul din fig. 8.07, c este un lagăr cu bucșă 
(inel) flotantá, care se rotește aproximativ cu jumătatea turaţiei fusului; se utilizează 
uneori pentru turatii mari. În scopul creșterii debitului (pentru răcire) si pentru stabili- 
tatea mişcării, se execută in cuzinet una, două sau trei fante (fig. 8.67, d si c), soluție 
care însă micșorează capacitatea de încărcare. Restul tipurilor prezentate in fig. 8.67 
reprezintă soluții pentru lagăre puțin încărcate sau pentru turatii mari, care asigură 
stabilitatea mișcării. Mai folosite sint lagărele tip lămîie (fig. 8.67, g), pentru cá se pot 
realiza mai uşor si lagărele cu sectoare oscilante (fig. 8.57, k), pentru capacitatea lor de 
adaptare la erori de montaj sau la distorsiuni termice. 

Lagărele axiale autoportante (fig. 8.68), puțin încărcate şi cu viteze mici, se reali- 
zează prin executarea de simple canale radiale pentru a facilita intrarea lubrifiantului 
între suprafețe. Se recomandă totuși realizarea unei geometrii convergente a peliculei, 
sub forma unor sectoare fixe (fig. 8.68, a—d) sau oscilante (fig. 8.68, e şi f) montate pe 
articulaţii cardanice sau elastice. Lagărele cu sectoare fixe se realizează, de obicei, pentru 
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un singur sens de rotație (fig. 8.68, a—c), în caz contrar, numai jumătate din suprafața. 
lagărului fiind activă (fig. 8.68, d). Lagărele cu sectoare oscilante, montate elastic sau 
liber, se folosesc pentru maşini de dimensiuni mari sau turatii mari; lagărul cu sectoare 
lenticulare (fig. 8.68, f) are avantajul că poartă în condiții satisfăcătoare și cînd punctul 
de oscilație este plasat la mijlocul sectorului, putînd funcționa în ambele sensuri. Lagă- 
rul plan din fig. 8.68, e trebuie să aibă punctul de oscilație plasat la 55—65% din lun- 
gimea sectorului oscilant, măsurată în direcția mișcării. Totuși, în cazul unor dimensiuni 
mari, punctul de oscilație poate îi plasat la mijloc, deoarece din cauza presiunilor și cîm- 


422 ORGANE DE MAŞINI 


Fig. 8.68 


pului de temperaturi, sectorul se deformează, functionind în realitate ca un sector lenti- 
cular (dar cu performanțe mai slabe). 

Lagărele axiale pot fi simple, ca în fig. 8.68, a sau duble pentru a suporta sarcini 

y H - D 8 

axiale de ambele sensuri. 

Pentru lagáre de dimensiuni mici lubrificate cu unsori, sau alte fluide sau gaze, se 
pot folosi lagáre radiale, axiale, conice sau sferice cu canale spirale (fig. 8.69). 

Lagáre hidrostatice. Citeva exemple de lagáre hidrostatice radiale sint prezentate 
in fig. 8.70. Pentru lubrifianti lichizi se folosesc canale sau buzunare de alimentare 
fig. 8.70, c—g). Lubrifiantul mai poate fi introdus în film prin fante sau prin suprafețe 

E D $ 


b C 


Fig. 8.69 


b'lb-U5 
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Fig. 8.71 


poroase. Lagărele axiale pot fi simple (fig. 8.71) sau duble, dreptunghiulare (fig. 8.72), 


conice (fig. 8.73, a—c) sau sferice (fig. 8.73, d— i). 


8.2.10. PRINCIPII METODOLOGICE DE CALCUL ȘI PROIECTARE 
A LAGĂRELOR CU ALUNECARE 


Proiectarea unui lagăr implică determinarea unui număr de date sau caracteristici 

Tipul si caracteristicile geometrice : diametrul şi lungimea lagărului, jocul, grosimea. 
minimă (sau înclinarea relativă, excentricitatea), abaterile admisibile de prelucrare $i 
montaj, microgeometria etc. 
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Date exterioare : sarcina (constantă sau variabilă în mărime si direcție), vitezele supra- 
ietelor şi cinematica ansamblului (eventual şocuri, efecte inertiale, vibrații exterioare, 
condiții de dezechilibru etc.). 

Condiţii de alimentare : natura lubrifientului, caracteristicile de viscozitate (eventual 
proprietáti reologice), domeniul de temperaturi utilizabil, conductibilitatea termicá, 
cáldura specificá, sistemul de aducere a lubrifiantului, presiunea de alimentare sau debitul, 
constructia sistemului de alimentare (orificii, fante, canale, buzunare etc.). 

Condiţii termice : temperatura medie de funcționare si eventual detalii ale cimpului 
de temperaturi (temperatura maximă) şi efecte directe (distorsiuni termice); sistemul 
de răcire (naturală, forțată), modul de răcire (prin convecţie, conductibilitate), debitul 
de lubrifiant; construcția de ansamblu și materialele folosite; temperatura mediului 
înconjurător; coeficienții de transmisie a căldurii etc. 

Materiale utilizate : compoziția materialelor, structura acestora, caracteristicile fizico- 
mecanice, tratamentele termice, straturi superficiale etc. Teoretic functionarea unui lagár 
nu depinde direct de materialele suprafetelor in contact, ci numai indirect, prin caracteri- 
sticile de transmisie a căldurii, dilatări, deformatii etc. ; de asemenea, durabilitatea si sigu- 
ranța în funcționare sînt condiționate de cuplul de materiale și de lubrifiantul folosit; la 
porniri și opriri și uneori accidental, în funcționare, pot apărea contacte între suprafețe. 

Caracteristici funcționale în cazuri speciale (maşini de înaltă precizie $i performante 
ridicate), care reprezintă limitări a unor condiții de funcționare sau de construcție: tu- 
ratia minimă sau maximă de funcționare limitată de considerente termice, de vibrații 
sau stabilitate, dezechilibrul dinamic admisibil, domeniul de temperaturi, precizia de 
rotaţie, capacitatea de amortizare a unor excitatii externe, forte transmise la carcasa 
mașinii si în fundație etc. 

Datele de mai înainte reprezintă pentru proiectant un număr mare de necunoscute, 
în timp ce din calcul se pot determina doar cîteva; există două ecuații de bază privind 
sarcina suportată si echilibrul termic $i eventual cîteva condiții suplimentare (de ex. capaci- 
tatea, de încărcare maximă, turatia maximă de funcționare, condițiile de gabarit etc.). 
Proiectantul are deci o mare libertate de a alege o serie de parametri, experiența proprie 
a altor construcții similare constituind un element important. 

Metodele de calcul pot fi grupate în trei categorii (fig. 8.74). Calculul simplificat 
(categoria A) poate fi utilizat pentru lagăre ce nu sînt supuse unor condiții grele de func- 
tionare (încărcări și viteze) sau de la care nu se pretind performante ridicate (precizie de 
rotire etc.). 

Metodele din categoria B sint folosite in prezent in numeroase variante, gradul de 
precizie si corectitudine depinzind de modul ín care s-au determinat caracteristicile de 
funcționare si de ipotezele de calcul. Modul de calcul poate fi analitic, grafic, grafo-ana- 
litic sau cu ajutorul calculatoarelor (pe baza unor programe relativ simple). Algoritmul de 


Metode de calcul si proiectare 


pi 


4 


A 
Calcul simplificat 
cu date empirice pentru pre- 
siunea medie sau [5i produsul 
Bet, Jocul relativ elc. 


8 
Cu ajutorul tabelelor suu 
diagrarnelor pentru curoc- 
teristicele de functionare 
(Schema din fig. 8.73) 


Fig. 8.74 


Cu ajutorul simular 


pe calculator s functio- 


nari logareler 
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calcul propriu-zis depinde de care dintre parametri sînt cunoscuți și care sint necunoscuți. 
De exemplu, dacă necunoscute sînt grosimea minimă a filmului, As (sau e) ai temperatura 
medie îm (fig. 8.75), calculul este de verificare. In cazul unui calcul de dimensionare, 


gi N 
/  Culcu i 
l de j = e 
d rezistentă] viteza v 
K, Fi lubrifrantul 


Se estirmmeuzd excentricitatea relativa € 
sau grosimea minima 


Fă PEN NR 

É Calculul caracteristici functionale: | " Ciclu de | 
sarcina D. Forte sau momente de frecare | iteratie į 
debite [din tabele sau diagrame) E pent d ! 

| (emper atur 1 

iE e 


Calculul temperaturii medii t din 
ecuatia de bilant termic (8-38) sau(8-62) 
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necunoscute pot îi: jocul, uleiul, dimensiunile lagărului etc. Pentru calculele de dimen- 
sionare se pot alcătui algoritme speciale sau se poate folosi în continuare schema din 
fig. 8.75, repetind calculul pentru cîteva valori ale necunoscutei: de ex. se aleg cîteva jocuri 
se reprezintă temperatura de funcționare în funcţie de joc şi se alege jocul care corespunde 
temperaturii impuse. 

După proiectarea lagărului este recomandabil să se mai efectueze unele calcule de 
verificare, ca: determinarea turafiei minime de funcționare într-un regim autoportant 
(plecînd de la o valoare a grosimii minime admisibile), influența variaţiei jocului în limi- 
tele de toleranță admise etc. 

Calculele prezentate sînt calcule statice. În multe situații practice este necesară o 
verificare printr-un calcul dinamic. De exemplu, pentru evitarea unor regimuri de insta- 
bilitate, masa și momentele de inerție ale rotorului trebuie să aibă valori inferioare celor 
critice, relațiile (8.68) şi (8.69). Un calcul mai exact trebuie să țină seama de interacțiunea 
rotor (arbore)-lagăr. În cazul lagărelor de motoare este necesară veriiicarea functio- 
nárii lagárelor tinind seama de variatia realá a sarcinii si temperaturii medii. Pentru 
lagăre de turatii mari, dimensiuni mari sau în cazul folosirii unor lubrifianti speciali 
(apă, metale lichide) trebuie să se verifice dacă regimul de mișcare este laminar, prin 


; y : vC) . $ 3 
determinarea numărului Reynolds (re = ES $i a parametrului pentru evaluarea in- 


7 
fluentei forțelor de inerție (ReC/L < 1). 

În cazul unor lagăre pretentioase ca performante și mai ales în cazul lagărelor de 
dimensiuni mari, unde o funcționare necorespunzătoare ar impune cheltuieli mari pentru 
remediere, (lagăre de turbine hidraulice, cu abur sau gaze, motoare electrice și genera- 
toare de mare putere etc.), este recomandabil să se folosească metodele grupate în cate- 
goria C în fig. 8.74 (simulare pe calculator). 


8.2.11. PROIECTAREA LAGĂRELOR RADIALE AUTOPORTANTE 


8.2.11.1. CALCULUL SIMPLIFICAT. Date de proectare. Pentru lagărele lubri- 

ficate cu uleiuri există în literatura de specialitate numeroase date empirice de proiectare, 

date ce se referă în deosebi la: presiunea medie pe suprafața proiectată a lagărului 
P , , ge 

Pm = —; produsul yu, unde v este viteza relativă tangențială; jocul relativ — ; 


LD R 
grosimea minimă a filmului A, admisibilă în funcționare; raportul L/D (tabelul 8.7). 


În cazul altor lubrifianti decît uleiuri, presiunile medii admisibile se găsesc aproxi- 
mativ in raportul viscozitátilor. 


Jocul relativ — variază, în general, în funcție de diametrul fusului în jurul valorii 


C ; e : i 
de 1— sik sf, A zi, » depinzind si de valorile p şi pv. Cuplul de materiale condi- 
R 
tioneazá valoarea jocului; la lagărele din materiale plastice se utilizează jocuri relativ 
mari (3— 5?/,.) din cauza slabelor proprietăți de conducere a căldurii. Pentru materiale 
metalice, jocurile utilizate în construcțiile obișnuite sînt indicate în tabelul 8.8. 
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Tabelul 8.7 
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presiune, 
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Sub presiune 

Cu fitil sub pre- 

Sub presiune 
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14 
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Pu 
140 

70 
7—45 
30 
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0,02 


ha 
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3— 
0,002— 0,01 
0,005— 0,02 


0,00 


| 
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iori indicative pentru calculul si 
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5 


0,8— 1, 
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| 
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Tabelul 8.8 
H i n QC e PD 
Mărimea jocului relativ — pentru diverse condiții de lucru 
R 
| 
Condiţiile de lucru | Jocul relativ, 9/,, 
| 
| ————— — 
. daN | 
Încărcare specifică mare p > 100 ——— , viteza medie de alu- | 
cm? | 
necare v < 10 m/s (laminoare etc.) | 0,5—1 
1 daN | 
ncărcare specifică medie p < 100 -3 viteza de alunecare | 
cm? 
moderată v < 5 m/s (reductoare cu roti dințate, pompe, | 
compresoare etc.) | 1—2 
încăr UP M daN | 
ncárcare specifică mică p < 30 — —, viteză de alunecare | 
cm? | 
mare v > 10 m/s (motoare electrice, pompe, centrifuge etc.) | 1,5—2,5 


Valoarea raportului L|D are două efecte principale: mărește capacitatea de încărcare, 
dar reduce debitul de scăpări (temperaturi de funcționare mai mari). Valori orientative 
pentru acest raport se dau în tabelul 8.9. 


Tabelul 8.9 


L 
Valori medii — pentru lagáre cu alunecare 


Lagáre pentru: | i 

| 

| 
Separatoare, centrifuge | 0,5—0,8 
Turbine cu abur, turbogeneratoare | 0,6—1,5 
Compresoare, pompe centrifuge | 0,6— 1,2 
Transportoare, rolganguri | 0,8— 1,0 
Motoare electrice, reductoare cu roti dintate şi melcate | 0,8— 1,2 
ransmisii cu curele și lanțuri cu viteze mici | 0,8—1,5 


Grosimea minimă a peliculei Ae trebuie să depăşească de cîteva ori înălţimea asperi- 
tátilor suprafețelor, putînd cobori numai în cazuri excepționale sub 1 um. Pentru apli- 
catii uzuale Z, = 0,005...0,01 mm. 

Metoda de proiectare. Alegerea parametrilor de proiectare este conditionatá de o 
serie de factori ca: rezistenta materialului cuzinetului sau a stratului de material anti- 
fricfiune, rigiditatea, pieselor, modul de aplicare a sarcinii (static sau dinamic). 
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Alegind L si D, se verificá dacá: +] 
— valoarea presiunii medii satisface relația | i | 
PP 
bm = 105 — < Pma (8.70) 
LD 


valoarea lui ma fiind indicată în tabelul 8.7 si în 
tabelele din $ 8.2.15. în funcție de material; 
— valoarea produsului mv satisface relația 


ze Dan 4 
fav 1075 —— — « (Pm)a- (8.71) 
60L | 
esa e — 
" : e 0 nw 
Dach una din condițiile (8.70) sau (8.71) nu este » 
satisfăcută, se modifică dimensiunile lagărului fără De: 


a se ieși din limitele L/D permise, sau se schimbă Fig. 8.76 
materialul tinind seama de destinația lagărului. 

În relația (8.71) se ia în considerare viteza v care corespunde vitezei la regimul de 
lucru normal. Prin aceasta înseamnă că nu se ține seama de variaţia coeticientului de fre- 
care tin funcție de viteza de alunecare. Curba care reprezintă variația principială a coefici- 
entului de frecare în funcție de viteza de alunecare este arătată în fig. 8.76, abscisa fiind 


x x ^ n TUNI e 
numărul Sommerfeld S = — . Cele două regimuri de frecare (semilichidă si lichidă) 


sînt definite de punctele 1 și respectiv 2. Punctul 1 corespunde unei viteze de alunecare 
foarte mici, de ordinul 0,0001 m/s şi unei grosimi a peliculei de lubrifiant de ordinul 
0,1 um. Pînă la viteza corespunzătoare acestui punct se admite cá p nu variază, 
sensibil. Cu creșterea vitezei de alunecare, se trece în domeniul frecării semilichide 
şi coeficientul de frecare scade repede, pe măsură ce asperitátile suprafețelor se ating 
din ce în ce mai puțin; în punctul 2, asperitátile nu se mai ating, coeficientul de 
frecare are valoarea cea mai mică — domeniul frecárii lichide. În continuare, cu creșterea 

vitezei de alunecare, creşte si coeficientul de frecare (porțiunea 2— 3), aproximativ pro- 
portional cu viteza, conform legilor frecárii hidrodinamice. 

Viteza de alunecare corespunzátoare punctului 7 este 


D ZP [m 
v= * 1075 , (8.72) 
Ce Dn S 
unde: P, in N; in cP; D şi L, în m; iar Cy este o constantă în funcție de cons- 


T» 
tructia şi materialul lagárului, variind intre 1 si 4 (tabelul 8.10). 


Tabelul 3.10 
Valorile coeficientului Cj 


Materialul și construcţia lagărului 


1,0 | Lagáre cu cuzineti de fontă fără autoasezare 
lsa | Lagăre cu cuzineti de fontă antifrictiune sau bronz 
2,0—2,5 | Lagăre cu autoașezare 
2,5—4 | Lagáre cu autoasezare si cu cuzineti de bronz fosforos cu 
| staniu sau cu strat de babit 
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Cu v, se determină 


Q = BE rad (8.73, a) 
0,5D s 
şi 
n = Ze [rot/min]. (8.73, b) 


Pentru definirea completă a punctului 7 este necesar să se aleagă și coeficientul de frecare 
up din tabelul 8.11 în funcție de materialele de contact. 


Tabelul 8.11 


Coeficientul de frecare y pentru suprafețe în alunecare la o ungere slabă 
(în condițiile frecării la limită) 


Ee 
H [] 
| | 
Materialul suprafețelor Coeficientul de 


Materialul suprafeţelor Coeficientul de 


în frecare frecare y | în frecare frecare y. 

Oțel pe fontă 0,15—0,20 Otel pe textolit 0,15— 0,25 
Fc-13... Fc 25 
Otel pe fontà antifric- 0,12—0,16 Otel pe lemn 0,20 — 0,30 

tiune Oțel pe fier grafitat 0,10— 0,15 
(STAS 6707-63) 
Otel pe bronz 0,10— 0,15 Otel pe bronz grafitat 0,08—0,12 
Otel pe babbit 0,07—0,12 Otel pe grafit 0,06 — 0,10 
Otel pe aliaje de Al 0,10— 0,15 Oțel pe MoS, 0,08—0,15 

Pentru stabilirea punctului 2 se utilizează numărul Sommerfeld: 
LD [RY 1 Ry 
Şi es EXE Sau E Mil A . (8.74) 
P C bm VC j 


Numărul Sommerfeld are o serie de valori maxime în funcţie de raportul L/D, dia- 
metrul fusului D și jocul relativ precum și a unor condiții de execuție ca: rugozitatea 
suprafețelor maximă Ra = 3,2 um, săgeata fusului în lagăr apropiată sumei neregulari- 
tütilor celor două suprafețe, erorile de formă (de ovalitate, de conicitate etc.) să nu depă- 
seascá jumătatea tolerantei. Valorile numărului Sommerfeld corespunzătoare punc- 
tului 2 din fig. 8.76 sînt date în tabelul 8.12. 

Înlocuind în expresia lui S valoarea S, din tabelul 8.12, se obține 


(9 = —— ————— [rad/s], (8.75 
1So 


KAZEN . : 
fs = 2 [rot/min]; v= 0,5Do, [m/s]. (8.76) 
T 
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Tabelul 8.12 


Valorile numărului Sommerfeld 5, corespunzător condițiilor de graniță 
între frecarea semilichidă și frecarea lichidă 


RM 
Dacá zi > So, frecarea este lichidă 


Pm C 
H 2 
Dacă "di < So, frecarea este semilichidă 
Pm C 
EM Diametrul | | | | 
4 h 30 | 4 | so 60 70 80 100 150 200 
N | | 
Ki | C — am 
| E D 
LID d a 
0,6 | 0,5687 | 0,4550 | 0,3777 | 0,3004 | 0,2450 | 0,1990 | 0,1592 | 0,0796 | 0,0531 
0,8 0,3619 | 0,2949 | 0,2488 | 0,1990 | 0,1676 | 0,1327 | 0,1062 | 0,0590 | 0,0398 
1,0 10,2745 | 0,2212 | 0,1873 | 0,1592 | 0,1327 | 0,1061 | 0,0838 | 0,0483 | 0,0354 
1,2 |0,2275, 0,1990 | 0,1592 | 0,1327 | 0,1137 | 0,937 | 0,0724 | 0,0430 | 0,0317 
£ = 0,002 
R 
Z — — — 
0,6 [0,3791 | 0,3004 | 0,2450 | 0,1990 | 0,1592 | 0,1137 | 0,0796 | 0,0531 | 0,0318 
0,8 0,2488 | 0,1990 | 0,1676 | 0,1327 | 0,1062 | 0,0838 | 0,0500 | 0,0398 | 0,0265 
1,0 10,1873 | 0,1592 | 0,1327 | 0,1062 | 0,0838 | 0,0663 | 0,0483 | 0,0354 | 0,0227 
1,2. |0,1592 | 0,1327 | 0,1137 | 0,0937 | 0,0722 | 0,0612 | 0,0430 | 0,0318 | 0,0199 
am 
R 
0,6  |0,2450 | 0,1990 | 0,1592 | 0,1137 | 0,0796 | 0,0531 | 0,0398 | 0,0318 | 0,0265 
0,8 0,1676 | 0,1327 | 0,1062 | 0,0838 | 0,0590 | 0,0398 | 0,0318 | 0,0265 | 0,0199 
1,0 10,1327 | 0,1062 | 0,0838 | 0,0636 | 0,0483 | 0,0354 | 0,0265 | 0,0227 | 0,0177 
1,2 ,0,1137 | 0,0937 | 0,0722 | 0,0612 | 0,0430 | 0,0318 | 0,0245 | 0,0200 | 0,0159 


Coeficientul de frecare 


T 
1022 
Va == JE ; (8.77) 
Pm 
"n = a N 
unde: $ este in - ; Op, in rad/s; fo, ín —* 
m m? 


În porțiunea 7—2 de frecare semilichidă, coeficientul de frecare are o variație liniară: 


` pausa — 9) + Hal — vi) 


(8.78) 


Us — Vi 
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Tinind seama de valoarea foarte mică a lui v, față de v,, se poate considera v, = 0, deci 


v = 
Wo = p Uu — Hal, (8.79) 
va 
relația care dă valoare coeficientului de frecare la viteza v dată. 
Un nou criteriu de verificare a lagărului se referă la capacitatea de absorbţie de către 
pelicula de lubrifiant a cantității de căldură care se produce prin frecare, într-o secundă 


d, = 0,9805 ue Do [W], (8.80) 
d 2 3 du DE „m 
în care: OP, in W; P, în N; o în —. 
S 


Această cantitate de căldură trebuie eliminată în mediul înconjurător sau prin 
instalații speciale. Cantitatea de căldură ce se evacuează 
De = a(t, fl A [W], (8.81) 
7 


unde: « este coeficientul de transfer de căldură, în 


-: f, — temperatura lubrifian- 
m?’ K 
tului evacuat din lagăr, în °C, (K); 4, — temperatura mediului înconjurător, în °C, (K); 
A — aria suprafeței exterioare a lagărului prin care se face transferul de căldură sau a 
suprafeței respective din instalațiile de răcire, în m?. 
Pentru un regim staționar de funcționare este necesar ca 


9, = Ve (8.82) 
de unde se obtine 
VN MC (8.83) 
(fa — 1) 
Se W ` em 
Coeficientul œ are valorile: a = (9,30 ... 16,28) ———— , pentru evacuarea în aer fără, 
mm: bk 


răcire forțată; pentru răcirea forțată prin ventilație 


-f W 
a = 16,28 Vva | —— |» (8.84) 
m. K 
i ; ` m 
unde vg este viteza de insuflare a aerului, în — .» 
S 
Momentul de frinare care rezultá din cauza frecárilor 
Mg = 0,5, PD [N- m], (8.85) 


up calculindu-se cu relația (8.79) sau luîndu-se valoarea maximă din tabelul 8.11. 
Dacă după efectuarea calculelor se constată cá la parametrii aleși rezultă o bună 
funcționare, se trece la determinările constructive, tinind seama la stabilirea tolerantelor 
de valoarea jocului relativ ales şi verificindu-se temperatura din lagăr: 
o, - 
fa = - + 4 [°C], 
rr 
unde g, este coeficientul real de transfer de căldură la viteza reală a aerului insuflat; 
A, — aria reală obținută prin configurația construcției. 


ORGANELE MIŞCĂRII DE ROTAŢIE 435 


Exemplu. Să se verifice funcționalitatea unui lagăr după metoda simplificată pm Și Pm, în următoarele 
condiţii de funcționare: încărcare pe lagăr P = 16 000 N; diametrul nominal al cuzinetului D = 0,080 m; lun- 


g mea cuzinetului L = 0,064 m; jocul relativ în lagăr $ = 0,002; turatia n = 50 rot/min; lubrifiantul utilizat 


— ulei de vară pentru transmisiuni cu viscozitatea cinematicá vuan = 36 cSt la 100°C și Yey = 240 cSt la 60°C, 
temperatură la care iese din lagăr; materialul lagărului Fe — 41 conform STAS 6707-73; materialul fusului-oțel, 

Tinind seama că densitatea uleiului la 60°C este p = 918 keim, rezultă că la această temperatură visco- 
e . Caleulul parametrilor principali ai 


zitatea dinamică este: so = Yeop & 240: 0,92 a: 220 cP = 0,220 ERN 


lagărului este dat în tabelul 8.13. 
Tabelul 8.13 
Calculul parametrilor de funcționare a unui lagăr 
EE 


| 
Parametrul de determinat | 


si dimensiunea Relaţia de calcul | Rezultat Condiţia obligatorie 
Presiune medie pm, daN/cm? 1 (8.70) | $25. u 
Viteza de alunecare v, in m/s | v — x Dn|60 | 0,209 | 0,2; «9 «2 
Bé e S dk " Ee? 
Produsul Zut, daN - m/s - cm? (8.71) | 6,54. | 0,92 < (Pv)a < 17,7 
Ss zl Viteza de alunecare v, in /s| (8 .72) b sce La 0,066 SEL eire 
E e | Viteza unghiulară ©}, rad/s| (8.73, a) p. | 1,66 D m 
E gl Turaţia ax, rot/min (8.73, 0) | 1586 lae = _ ! 
" Zi Coeficient de frecare u, Din tabelul 8.11 | 0, 12 | o dim SEA : 
Numărul Sommerfeld S, Din tabelul 8.12 | 0,084 | L — 0,8; 

| D 


D —0,08m; 


C 
| — = 0,002 


| R 
Numărul Sommerfeld S (8.74) » Hä 0,046 N = 0,83 rot/s Hi 
| . rad | (8.75 | 29,68 — 
—| Viteza de rotație äs, (8.75) | 
e] si z jaah | gf 
SA | 
9$ sel Turatia 515, rot/min (8.76) 283,6 | — 
SC | 
^ și | Viteza de alunecare v,, m/s| (8.76) | 1,19 — E 
| | | 
| Coeficientul de frecare, us (8.77) 0,014 ea 
Coeficientul de frecare, uy | (8.79) 0,099 Bo. E, 
Căldură degajată prin frecare (8.80) 324,6 — 


Dy, Wis | | 
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Tabelul 8.13 (continuare) 


EE 


Parametrul de determinat | à - " > 
şi dimensiunea Relaţia de calcul Rezultat Condiţia obligatorie 


————————————————————————— EE 


Arie de disipare a căldurii (8.83) 0,618 | w 

A, m? «= 15 - 
be | e e 
Aria de disipare a căldurii în (8.83) 0254 |a= 35,47 8.84 
cazul rácirii fortate .4, m? Ug — 5 m/s is 
Momentul de frecare rezistent | (8.85) 63,36 


M, Nem 


Jocul radial necesar 0,002 x 0,04 8.1079 
" C 

[OR E H R, m 
n 


8.2.11.2. CALCULUL HIDRODINAMIC. Caracteristici de functionare. Acest calcul 
Se bazeazá pe diagramele parametrilor adimensionali care intrá in relatiile caracteris- 
ticilor de funcționare. Datele din diagramele prezentate în cele ce urmează sînt valabile 
pentru lubrifianti lichizi incompresibili: uleiuri, apă, metale lichide. Pot fi aplicate si la 
unsori consistente, fiind aproximativ valabile în cazul cel mai defavorabil. 

Caracteristicile de funcționare ale lagărelor radiale (v. fig. 8.67, a si b) sint date in 
fig. 8.77— 8.81, pentru cuzinet complet (B = 360?) avînd orificiul sau fanta de alimentare 
opusă sarcinii verticale si pentru cu cuzinet partial (B = 180°; 120? si 60%) avînd sarcina 
verticală si plasată la mijlocul cuzinetului. 


SCT său $ "T A ; 
In fig. 8.77,a se dá variatia raportului * = Í — e în funcţie de numărul Sommer- 


feld pentru diferite rapoarte L/D. În fig. 8.78 se prezintă variația unghiului de atitudine 
9 (dintre sarcină și linia centrelor fusului și cuzinetului în funcție de e, pentru L/D = 1 
(raportul L/D are o influență redusă asupra unghiului e). În fig. 8.79 se dá parametrul 
adimensional M care intră în calculul momentului de frecare M (v. tabelul 8.6). La lagărele 
cu cuzinet partial functionind la excentricitáti reduse (e < 0,5), momentul de frecare 
este aproximativ în raportul unghiului de înfășurare al cuzinetului. În fig. 8.80 se dă 
parametrul adimensional al debitului de intrare ge iar în fig. 8.81 cel al debitului de scăpări 
laterale qs în funcție de e. 

Pentru lagărele cu cuzinet partial unse din abundență, în calculul termic se introduce 
debitul de intrare q;. În cazul lagărelor circulare cu cuzinet complet, debitul teoretic 
de scápári ge corespunde în realitate cazului alimentării sub o presiune de 1—5 at printr-o 
fantá de lățime b; = 0,5 L. Notînd cu A, = l;/L, debitul de scăpări 

ds = kols + Pika ™ hogs, (8.87) 
unde influența presiunii de alimentare p;kg este neglijabilă. În cazul alimentării printr-un 
orificiu de diametru de, atunci hy = delt. Pentru lagărele unse prin cădere sau cu fiti! 
hp = 0,05 ... 0,1, iar pentru lagăre unse cu inel k, = b;/L, unde b; este lățimea inelului 
de ungere. 

În fig. 8.77, b şi c se prezintă aplicații ale datelor din fig. 8.77, a la tipuri mai 
complexe de lagăre: lagăre lămîie (fig. 8.77, b) si lagăre cu sectoare pivotante 
(fig. 877, c). 
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c = Se 1.4 LELI ba KE 
Di I l zi 
Fig. 8.82 


În fig. 8.82 se dă masa critică pentru un lagăr radial complet, de la care apare pericolul 
de instabilitate. Această diagramă este riguros valabilă pentru un rotor rigid de masă 
Zm sprijinit pe două lagăre identice, dar poate fi folosită ca valoare orientativá şi în cazul 
rotoarelor reale sprijinite pe două lagăre radiale, evaluind masa redusă în dreptul lagá- 
rului. În fig. 8.77 si 8.82, turatia n este măsurată în rot/s. 


Exemple. Să se determine parametrii de funcţionare ai unui lagăr partial (B = 120%), încărcat vertical 
şi care funcționează cu ulei industrial avînd viscozitatea cinematicà ven = 240 cSt la 60°C si vioo = 36 cSt la 
100°C. Se cunosc: P = 20000 N; n = 25 rot/s (1500 rot/min); R = 0,050 m; L = 0,080 m; C = 50: 10—%m. 

Grosimea minimă a filmului de ulei se determină din fig. 8 77. În prealabil se calculează presiunea medie 


P 20 000 
2RL  2:0,5-0,08 


= 2,50- 10—6 m 
in 


Pn 

şi viscozitatea dinamică la 60°C: 
N. 2 
Tuo = Vao s 0: 10-3 = 240- 0,92: 103 = 0,22 L^. 


Numărul Sommerfeld 


m E 2 022-25 eg K.C 
Pm el ^ 25-1057 50 ) gj 


5 " h 
Din fig. 8.77 pentru S — 2,2, 0,8 si B = 120? se obţine Se = 0,862, de unde 4, % 40-10-* m. 


D 


h 
Unghiul de atitudine q se determină din fig. 8.78. Avînd T , se calculează excentricitatea relativă 


ha 
RUNE v = 1 — 0,862 = 0,138. 


Din fig. 8.78, pentru e = 0,138 si B = 120? se obţine e = 67°, măsurat în direcţia mișcării, 


RY- 
—| M. 
sl 


Din fig. 8.79, pentru s = 0,138, L/D = 0,8 și B = 120°, rezultă M = 7. Deci 


Momentul de frecare, conform tabelului 8.6, este M = no RL 


— 


14- 1 500 0,05 
S,14- 1 500 - 0,052. 0,08. S 


M = 0,22- E 
M 60 5- 10-8 


. 7 = 24,178 N-m, 


x 
En 
tv 
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Tinind seama că lagărul este partial, cu B = 120°, rezultă M, = 0,3 M = 0,3: 24,178 x 7,25 N:m 
Debitul de intrare, conform tabelului 8.6, este d = oRLCg;. Din fig. 8.80, pentru e = 0,138, L/D = 
si B = 120°, 
Deci 
mê 
q = 3,14: 25: 0,05- 0,08 5 . 10—*- 1,6 = 25,12- 10-5 ——. 
s 


AW 
Creşterea de temperatură At, considerind pentru ulei căldura specifică c, = 0,45: 1059 — — , se calculează 
m2- s 
conform relației din tabelul 8.6 (se calculează în prealabil At în funcţie de e). Rezultă At = 36,8*C. Considerind 


temperatura mediului ambiant ?, = 20°C, rezultă te = 20 4+- 36,8 = 56,8. 


8.2.12. PROIECTAREA LAGĂRELOR AXIALE AUTOPORTANTE 


8.2.12.1. DATE DE PROIECTARE. Datele prezentate la $ 8.2.11.1 pentru lagăre 
radiale sînt valabile, în linii generale și pentru lagărele axiale, cu observația cá se iau 
pentru pm Şi Pav valori ceva mai reduse (pm fiind calculat față de suprafața efectivă 
a lagărului). Noţiunea de joc (axial) are sens numai în cazul lagărelor axiale duble; 
în cazul lagărelor duble cu geometrie fixă, jocul este egal cu dublul grosimii minime pe 
o parte hp, iar pentru lagărele cu sectoare pivotante grosimea considerată este cea din 
dreptul pivotului. Valoarea grosimii peliculei se alege de ordinul 0,5—2°/ọọ din raza exteri- 
oară a lagărului, în funcție de construcţie și de deformatiile și distorsiunile termice, care 
apar mai ales la lagărele de dimensiuni mari. 

8.2.12.2 CARACTERISTICI DE FUNCŢIONARE. Suprafete plane dreptunghiulare 
înclinate. Tipul de bază de lagăr folosit în calcule aproximative este reprezentat din două 
suprafețe plane dreptunghiulare înclinate, grosimea peliculei variind între o valoare 
h, la intrare și hp la ieșire (v. fig. 8.45, a). Celelalte geometrii din fig. 8.45 se pot asimila 
cu două suprafețe înclinate, cu condiția ca valorile extreme 7, bs să fie aceleași, eroarea 
fiind acoperitoare cu 20—30%. 

Sectoarele reale avînd o formă circulară (fig. 8.83) se asimilează cu o formă dreptun- 
ghiulară avînd lungimea B (în sensul vitezei) egală cu lungimea sectorului la raza 
medie, iar lățimea L egală cu diferența dintre razele exterioare si interioară. Fiecare 
sector se consideră că lucrează independent iar viteza relativă se ia egală cu viteza în 
dreptul razei medii. 

Pentru o geometrie și o înclinare relativă date, caracteristicile funcționale 
(v. tabelul 8.4) sînt prezentate in fig. 8.84— fig. 8.88: capacitatea portantá P în functie 
de raportul Alba în fig. 8.84; poziția rezultantei x* în fig. 8.85; forța de frecare F in 
fig. 8.86; debitul de intrare ër în fig. 8.87; raportul dintre debitul de scăpări laterale g, 
și debitul de intrare q; în fig. 8.88. In calculul termic 
se poate considera o valoare intermediará q intre q, 
Și de de obicei mai apropiată de prima. 

Mersul calculelor urmeazá, ín general, schema 
logicá din fig. 8.75. 

La lagăvele cu geometria fixă (v. fig. 8.68), cînd se 
cunosc dimensiunile geometrice L si B, sarcina P, 
viteza v, diferența A, — Ji, şi tipul de ulei, se procedează 
în felul următor: se admite o temperatură medie fj; 
se admite o valoare % și se deduce h == Ac M +1; 

ha his 
din diagrama din fig. 8.84 se determină P, din care 
se deduce o nouă valoare / etc.; din fig. 8.85— 8.88 
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Fig. 8.88 


se determină forța de frecare F și debitul q; cu ajutorul cărora, dintr-o relație analoagă 
cu (8.62), se determină AT iar din relația (8.60) o nouă valoare pentru temperatura 
medie fm. Se repetă calculul prin încercări sau se trasează o diagramă a temperaturii 
medii calculată tp în funcție de temperatura medie admisă fm, din care se deduce soluția. 

La lagărele cu sectoare oscilante, cînd se cunosc dimensiunile geometrice Ja B, sar- 
cina P, viteza v, poziția pivotului ze si tipul de ulei, se procedează astfel: din diagrama 
din fig. 8.85 se determină direct 4;/h,, deoarece sarcina trebuie să treacă prin pivot, deci 
x* = Xp; se determină din diagrame valorile unice pentru mărimile adimensionale P, F 
și qi; se admite o temperatură medie fm; cunoscînd y din curba uleiului funcție de tem- 


= Ph : e 
peratură, din relația P = — 2 rezultă họ valoare care permite determinarea 

a wL?B? 

FLB 


forţei de frecare F = și debitul q; = QivhaL, cunoscînd valorile adimensio- 
ha 

nale F si ĝ; din relația (8.22) se determină At și apoi, din relația (8.60), se deduce o nouă 

valoare pentru temperatura medie s.a.m.d. 

Procedeul de calcul expus si diagramele prezentate dau rezultate satisfácátoare 
pentru lagárele de dimensiuni mici si medii si pentru viteze moderate. La lagárele de 
dimensiuni mari, deformatiile si distorsiunile termice, ca si variatia viscozitátii in lungul 
peliculei, impun un calcul mai exact, de preferință cu ajutorul calculatoarelor digitale. 


8.2.13. PROIECTAREA LAGÁRELOR HIDROSTATICE 


Proiectarea lagărelor hidrostatice este mai dificilă decît aceea a lagărelor auto- 
portante, deoarece numărul variantelor constructive $i al parametrilor constructivi este 
mai mare (apar în plus numărul, forma, și dimensiunile buzunarelor de alimentare, influ- 
ența vitezei relative etc.). În schimb, cel puțin pentru lagăre de viteze mici si medii, 
calculul poate fi mai precis deoarece temperatura este aproximativ constantă în filmul 
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de lubrifiant. Posibilităţile de adaptare Compensare 
ale lagărelor hidrostatice sînt mai reduse, di prin orifici L 
performanțele deteriorîndu-se repede 
dacă dimensionarea nu este făcută precis. 
8.2.13.1. LAGĂRE RADIALE (v. 
fig. 8.70). În cazul alimentării cu ulei z 
sau cu un alt lichid sub presiune, lagă- - s 
rele radiale se realizeazá cu canale sau i : ; 
buzunare de alimentare si sint compen- 
sate, de obicei, prin tuburi capilare sau 
prin orificii. Compensarea capilará con- 
duce la o capacitate portantá cu 15— 
20?5 mai redusă decît compensarea prin Compensare 
orilicii, în schimb, debitul necesar în capilară 
aceleaşi condiții de alimentare este cu UD-I 
30—50% mai redus. Parametrii geome- ÇComgensare capilară Compensare prin orificii 
trici de alimentare trebuie să fie legați de lp l Kë 
joc şi de celelalte dimensiuni geometrice, p 7.0 D E *07..08 
astfel incit raportul presiunii din buzu- ` é 


narele de alimentare, relația (8.15), să Sel. gg 17 SCH ENS. 07 
aibă anumite valori optime (Kp = 0,58 CR ^7" giereg 0.0, 
pentru compensarea prin orificii ; Kp = Ge P e = uM P 
= 0,5 pentru compensarea prin buzu-  [[[-l5-5) CFE tipi exeo 
nare). af SE cy 07.02 

PENNEL C ST) (5 


În cazul cel mai obişnuit allagárelor CR(n-m) * 
radiale cu patru buzunare de alimentare, ROS 
in fig. 8.89 se dau principalele dimen- NM : > 
siuni geometrice și parametrii funcționali 085.088 
pentru condiții optime de funcționare. C Sea 
De exemplu, dacă se cunosc dimensiunile Fie. 8.89 
D, L si C, lubrifiantul (4 şi ai şi pre- SS 

y AD D y 

siunea de alimentare pş, din al doilea 
grup de relaţii din fig. 8.89 se deduce d, (dacă le este dat în cazul compensării capi- 
lare), sau diametrul orificiilor d; (în cazul compensării prin orificii). Apoi, din al treilea 
grup de relații se deduce sarcina suportată P la o excentricitate relativă e = 0,5 (sarcina, 


p 
cen 03, pentru e 
D(L-logps) ` een 


variază liniar cu deplasarea pînă la s = 0,5; rigiditatea statică k zz =) * Ultimul grup 
e 
de relații permite calculul debitului. 

La lagărele hidrostatice, jocul radial relativ C/R = 0,5 ... 30/99, în funcţie de condi- 
tiile de rigiditate impuse, de precizia de prelucrare şi de dimensiunile absolute (din cauza 
debitului care variază cu 1/C3): pentru lagăre cu dimensiuni foarte mici (D < 10 mm), 
se poate lua C/R = 3... 59/99; pentru dimensiuni medii (D = 20... 80 mm) se ia, de obicei, 
CIR = 0,5... 20/09; pentru diametre mai mari, C/R = 0,3 ... 0,59/,), pentru a nu se ajunge 
la debite prohibitiv de mari. 

8.2.13.2. LAGĂRE AXIALE. În lipsa unor metode (sau programe de calcul) 
precise, se recomandă ca să se asimileze mișcarea din configuratiile din fig. 8.67 si 8.72, 
cu scurgeri longitudinale, mai rar radiale (fig. 8.50). Cînd toate dimensiunile geometrice 
sînt cunoscute, din egalarea debitului prin restrictor cu debitul din film, de exemplu 
relaţiile (8.52) sau (8.53) rezultă grosimea peliculei / şi presiunea p, în buzunarele de 
alimentare. În cazul lagărelor axiale simple, valorile optime pentru coeficientul Kp, 


"a 
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A relația (8.15), sint: Kp = 0,69 pentru compen- 

Ves sarea prin orificii; Kp = 0,67 pentru compen- 
sarea capilará. In cazullagárelor axiale duble, 
valorile optime Kp sînt aceleași ca pentru lagá- 
rele radiale. 


8.2.14. REAZEME-CUTIT SI 
PIVOTI FUNCTIONÍND 
LA VITEZE REDUSE 


Criteriul de proiectare este produsul dintre 
presiunea medie pm şi viteza de alunecare v, 
combinat eventual cu deformația locală a 

Fig. 8.90 suprafețelor în cazul contactelor concentrate, 
liniare sau punctiforme. 

8.2.14.1. REAZEME-CUTIT. Folosite pentru mecanisme de precizie cu mişcări 
de oscilație, în deosebi balante, reazemele-cutit sînt realizate din materiale metalice 
dure, oțel carbon de scule, safir, agat etc. Unele tipuri constructive sînt prezentate în 
fig. 8.90. Sarcina nu trebuie să depășească limita elastică a materialului o,, atit a cuti- 
tului cît și a suprafeței de sprijin: 


| 
S l 


E, er 


E E 


unde y este raza de curbură a cutitului. Pentru oțel și y = 0,25 mm rezultă ca ordin 
, B 
de mărime — % 4 daN/cm. 


În cazul reazemelor greu încărcate, calculul se face tinind seama de legea lui H. Hencky 
de întărire liniară a materialului în domeniul deformatiilor plastice locale. 

În tabelul 8.14 se dau o serie de date constructive ale prismelor. La cîntarele grele, 
solicitarea, pe muchia de contact a prismei nu trebuie să se depășească încărcările trecute 
în tabelul 8.15 în funcție de tipul cîntarului si poziția de montare a prismei. 

Blocul de reazem al prismei se face de asemenea din oțeluri cu conținut ridicat de 
carbon, (0,75...0,80)%C, tratat termic (OSC 8... OSC 10), cu HRCmin = 62. Muchia de 
Jucru a acestuia se realizează prin racordarea celor două plane sub un unghi de 120?— 140%. 
Dacă raza de racordare este mai mică decît cea a muchiei prismei, se produce o frecare de 
alunecare între cele două piese conjugate; iar în caz contrar, frecare de rostogolire. 


In cazuri speciale, secțiunea minimă se verifică la forfecare: 


dëi 
Or == < Ofa (8.89) 


UN PONE 
bu 


unde: b este lungimea de contact a pieselor; u — înălțimea blocului in planul de 
simetrie. 

Pentru a avea, o uzură redusă, este preferabil ca unghiul de oscilație al cutitului să 
iie cît mai mic (de ex. cel mult 4%). 
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Tabelul 8.14 


Caracteristicile profilelor reazemelor-cutit 


TDi e 
Forma i E Momentul de Momentul Keser ges | Domeniul de 
f Aria secțiunii uri rezistență punctul cel mai | variație al cotei b 
| | v Wy i îndepărtat | DM 
7 
y3 /5 1 y3 
A 3 
| — b? e li bt zx — bx x ^ 
| a 9% p L 3 bS | 3-8 
| £20,4325 p? £20,018 Bt |22 0,031250? | 220,577 b 
| | 
e 8 " | ] | S 
5 T y3 2 a | d 
t WE 4 Ali 0,1085 5* 0,1236 5? |  0,878b 6—25 
-— `a | | | | 
Lb | 20,9566 5? | | | 
| | | 
-— ee | ES - ] — 2 icut 
| | 
| pt b3 b 
2 — 6 —— EE | E A - 
i b 12 |! 6y2 | v2 6—17 
C5 | £20,083 bt | 22 0,1179 0? | 22 0,707 b 
| | 
| | | 
- | - LL | 
| 
| | | 
e | | 
3 + 2y3 | | 
16—63 


Eer b 7 | 9024654 0,0456 55 | 0,5385 
| 2 | 
| 


Tabelul 8.15 


Încărcările de contact admisibile pe muchiile prismelor la cintare 
———————————————————————— 


Tipul cintarului Destinatia prismei KE 
| 

Cintare portabile Pentru balansiere | 100 
Pentru pírghii 400 

Cintare pentru automobile Pentru balansiere i 100 
Pentru pîrghii 900 

Cîntare de vagoane pînă la Prisme pentru balansiere 100 
950 . 10° N Prisme pentru pîrghii de transmisii | 900 
Prisme pentru pîrghii de reazem | 1 100 

Prisme pentru preluarea sarcinilor | 1 350 

Cintare pentru vagoane de Prisme pentru balansiere | 100 
950 . 103N ... 2. 106 N Prisme de transmitere prin pîrghii | 1 190 
Prisme pentru pirghii de reazem | 1 350 

Prisme pentru pirghiile de încărcare | 2 000 
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Prismele pentru cíntare se fixeazá fie prin presare în locașuri speciale, în care caz 
trebuie calculatá rezistenta imbinárii, fie prin suruburi, care permit reglarea prismelor 
in pozițiile $i la tolerantele necesare. 

8.2.14.2. PIVOTI. Se folosesc în situaţiile în care încărcarea este mică și este nevoie 
de o poziţionare precisă a axului cu frecári reduse (instrumente, aparate, ceasuri etc.). 


Fig. 8.92 Fig. 8.93 


Axul este, de obicei, din oțel dur iar suportul (calota) poate fi din materiale dure, pietre 
semiprețioase, sticlă, uneori din materiale plastice. Pot fi cu axa orizontală sau verti- 
cală. Suprafața de lucru a pivotului este sferică; iar suprafața de lucru a calotei este 
plană sau sferică (fig. 8.91). 

Pivolii cu axa orizontală pot să lucreze cu punctul de contact între fus și calotă, 
fie în zona sferică (fig. 8.92, a), fie in zona conică a calotei (fig. 8.92, b), în funcţie de 
jocul axial pe care îl are fusul între cele două lagăre. 

În cazul în care contactul este în zona sferică a calotei (fig. 8.93), iar forța P apli- 
cată este la mijlocul fusului, există relația 


1 LC A? 
D y P? 
j= bre — rp}? — 4 — 0,05: | —? £0] — , (8.90) 
e + EJ Bas 
E LG? 
Ep Ze 


care permite calcularea sarcinii P pe care o poate suporta ansamblul lagărului cînd se 
cunosc elementele de construcție (j — jocul axial al pivotului; Paz — presiunea de 
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contact, care pentru oțel este 294 daN/em?; E, și E; — modulele de elasticitate ale mate- 
rialelor pivotului şi calotei (tabelul 8.16). 


Tabelul 8.16 


Module de elasticitate 


Materialul E, daN/cm? 
OL 2,06 - 106 
Cu — Be 1,18 - 106 
Ni — Be 1,96 - 106 
Ni — Ti — Be 2,06 . 106 
Safir | 4,90 . 106 


Sarcina susținută de pivot crește pe măsură ce jocul se mărește, dar punctul de con- 
tact se menține în interiorul calotei sferice. Din momentul în care punctul de contact 
între cele două suprafețe trece în regiunea conică a calotei — sarcina suportată de pivot, 

daN 


mm? 
Dacă se notează cu 7, jocul în cazul contactului în zona de racordare între calota. 


sferică si cea conică si cu 7 jocul determinat cu ajutorul relației (8.90), atunci jocul care 
dă cele mai favorabile rezultate este 


la încărcarea maximă Paz = 294 , rămîne constantă, indiferent de joc. 


dos (8.91) 


Dacă unghiul conului la calotă œ = 90°, atunci 


Je = (re — Yp) [1,293 — 
—V1—0,5(1 — vyJr)?] (8.92) 


În fig. 8.94 se arată variația 
razei 7, funcție de fe si raportul raze- 
lor 7p $i 7e; de obicei 2 < re[rg < 5. 

Momentul de frecare de alunecare 


T 9,8175 Pu. 
VI + u?[cos? 8 


M; . (8.93) 


La pivot cu axa verticalá intrea- 
ga sarcină P este suportată de un 
singur lagăr. In general se consideră 
că suprafețele sferice ale calotei și 
pivotului sînt concentrice. Datorită 
tasării materialelor, conform legii lui 
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Hertz, se naște o suprafață circulară de frecare între cele două corpuri. Momentul de 
frecare dintre pivot și calotă 


3 
Mg = ~> ncPy, (8.94) 
*' 16 
unde raza de contact 
deg i 3 D;Dy (lw, 1—vp. (8.95) 
| 4 D Deh E, | Ep 


Relaţia este valabilă pentru determinări orientative, deoarece valabilitatea este 
mai riguroasă în cazul în care re < 200 um. 


TON DES ei e DS ste daN . ` 
Considerînd încărcarea maximă admisibilá 55,44 = 294 —— — , raza pivotului se 


mm? 
calculeazá din relatia 
Le 
"p = 2,95 2 (8.96) 
1 1 
Ep Eg 


admitind că raportul 7e/rp variază în intervalul 2 ... 5. 


8.2.15. MATERIALE PENTRU LAGĂRE 


Condiția esențială care se impune materialelor utilizate la lagărele cu alunecare este 
să nu prezinte o uzură mare la o ungere insuficientă sau chiar în lipsa acesteia. Deoarece 
uzura se produce prin frecare, rezultă că materialele trebuie să aibă un coeficient 
de frecare cît mai mic (materiale antifrictiune). De asemenea trebuie să permită o disi- 
pare uşoară a căldurii care se naşte în lagăr. 

Din punctul de vedere al compoziției se deosebesc următoarele grupuri mari de 
materiale: metale şi aliaje metalice; materiale metaloceramice; materiale sintetice plas- 
tice; lemn compact sau confecționat din plăci; grafit; cauciuc. 

8.2.15.1. MATERIALE SI ALIAJE METALICE. Fonta cenușie se utilizează cel 
mai des la executarea corpului lagărelor şi uneori chiar a cuzinetilor. Mărcile utilizate 
sînt Fc-13; Fc-15; Fc-20 si Fe-25 STAS 568-67. Este destinată în general incárcárilor 
specifice mici, lucrînd fără şocuri şi cu viteze relativ mici: la v pînă la 0,5 m/s si 
p < 40 daN/cm?; la v pînă la 1 m/s și p < 20 daN/cm?; la v pînă la 2 m/s și be 
< 1 daN/cm?. 

Fonta antifricliune STAS 6707-75 destinată cuzinetilor are un domeniu de utilizare 
mai larg, atît în ceea ce priveşte vitezele, cît şi încărcările specifice admise. Dacă lagărul 
lucrează, cu șocuri, se evită fonta antifrictiune. 

La cuzinetii executați din fontă antifrictiune trebuie: să se execute un montaj cît 
mai corect al cuzinetului; jocul între cuzinet si fus să fie mai mare cu 15—30% decît 
cel de la cuzinetii de bronz si dacă încălzirea este importantă, jocul se va mări cu 5095; 
duritatea cuzinetului de fontă să fie cu 20—40 unități HB mai mică decît a fusului. 
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Bvonzurile au cele mai bune calități antifrictiune, utilizindu-se pe o scară largă la 
executarea cuzinefilor. Se recomandă la viteze mari şi la solicitări importante, atit osci- 
lante, cît si cu șoc. 

Caracteristicile de bază ale bronzurilor antifrictiune standardizate, cît si domeniile 
de aplicare sînt arătate în tabelul 8.17. În general bronzurile antifrictiune sint mult mai 
numeroase si se obțin prin alierea cuprului cu unul sau mai multe elemente (Al, Fe, Mn; 
Sn, Pb, P, Zn). Un bronz special nestandardizat, turnat în forme metalice, conținînd 
27%, —33% plumb, restul cupru si impurități care să nu depășească în total 0,9% (0,1% As; 
0,3% Sb; 0,1% Sn; 0,02% Si; 0,5% Ni; 0,1% P; 0,25% Fe; 0,1% Zn) are: limita 
minimă de rezistență la tracțiune 6 daN/mm?; alungirea relativă minimă 4%; duri- 
tatea Brinell 25 daN/mm? iar regimul de funcționare admis: p = 250 daN/cm?; v = 12 m/s; 
pv = 300 daN- m/cm? s. Se utilizează pentru cuzinetii motoarelor cu ardere internă, com- 
presoarelor şi pompelor cu piston și a altor maşini care lucrează cu încărcări variabile 
şi cu șocuri. 


Tabelul 8.17 


Bronzuri pentru lagăre de alunecare 


Regimul de lucru admis 


Marca şi sandardul Domeniul de aplicare p v pv 
daN/cm? m/s daN - m/cm?: s 
PN Ne ee e ——— —— — AR LÀ EPUM ERU s en 
Bz STAS 95-67 | Lagáre de turbiná, mo- 105 10 150 
(prelucrat la presiune) toare electrice, generato- 
are, pompe centrifuge, 
Bz 6 ZnT STAS 197-68 | compresoare etc., mașini 50 3 100 
care lucrează cu încărcă- | 
Bz 4 Zut STAS 197-68 | turi constante 100 nm 100 
BzAI9T STAS 198-67 | Lagáre de reductoare, 150 4 120 
BzAl10Fe, STAS 203-68 mașini-unelte așchietoare, 200 5 150 
transportoare, pompe cen- 
BzAl7T STAS 198-67 | trifuge, laminoare etc. 250 8 200 


Alama se întrebuințează la viteze de alunecare mici și într-o serie de cazuri ca înlo- 
cuitor al bronzurilor cu Sn. În tabelul 8.18 sînt indicate caracteristicile de bază ale ala- 
melor utilizate pentru cuzineti STAS 199-73. O alamă care lucrează în condiții mai uşoare, 
standardizată, are următoarea compoziție: 50% — 55% Cu; 0,5% — 1,5% Fe; 4,4—5%Mn; 
restul Zn şi impurități care să nu depăşească în total 1,5% (0,5% Pb; 0,5% Sn; 0,1% Sb; 
0,5% Al;), care se poate turna în nisip si are următoarele proprietăți mecanice: limita 
minimă de rezistență la tracțiune 50 daN/mm?; alungirea relativă minimă 15%; duri- 
tatea Brinell 100 daN/mm?. Se întrebuințează pentru cuzineti de transportoare, maca- 
rale și alte maşini care lucrează în regim intermitent cu încărcări mici ai cu viteze de alu- 
necare mici. 


452 ORGANE DE MASINI 


Tabelul 8.18 


Alamá turnatá pentru lagáre 


——————————————————————————O 


Caracteristicile Regimul de lucru admis 


Duritatea ne | 
Marca HB : Procedeul A cc p 9 | pv 
daN/mm de turnare Destinatia |daN/em? m/s |daN- m/cm2-s 


AmXT2| 90—100 | Nisip-cochilă| Lagáre cu o portanță cu 
regularitate mare sau go- 
AmXT 6 160 Cochilá sau | curi la viteze mici de 
; s 100 1 100 
centrifugal | alunecare; lágáre pentru 
rolganguri, macarale, ex- 
| cavatoare etc. 


Babitul este un aliaj antifricțiune cu temperatura de topire joasă, avînd la bază 
Sn cu Sb si Cu, standardizat prin STAS 202-73. În tabelul 8.19 se dau caracteristi- 
cile principale ale aliajelor standardizate prin STAS 202-73 precum și ale altor coms- 
poziții de tip babit. 


Tabelul 8.19 


Aliaje antifrictiune de tipul babit 


Caracteristici Regimul de lucru admis 


Marca sau coeficientul 


compoziţia de frecare D 


HB NEM p pv 
daN/cm*|  fără/cu Destinația daN/cm?| m/s |daN-m/cmt.s 
ungere 


Y-Sn 83 30 0,28 Lagáre cu portantá mare 
0.005 Şi lucrînd cu viteze mari 
i de aluneare: turbine cu 
abur, turbogeneratoare, 
motoare electrice cu pu- 
tere peste 750 kW, mo- 
toare cu ardere internă: 
— la încărcări cu șoc 200 80 150 
— la încărcări liniștite 250 80 200 


STAS 202-73 


Y-Pb 98 32 0,44 Lagăre care suportă în- 
cărcări cu șoc: motoare 
cu ardere internă lentă, | 150 15 60 
laminoare, maşini de aş- 
chiat, bucse de vagoane 


STAS 202-73 
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Tabelul 8.19 (continuare) 
Ee 


Caracteristici Regimul de lucru admis 
Marca sau | coeficientul 
compoziția HB de frecare m H D pu 
daN/cm?|  fárá/cu Destinatia daN/cm?| m/s |daN-m/cm?: s 
ungere | 
e iii iii —— ii a 
14—16% Sb - — Lagáre de reductoare, 
2,5—3% Cu Da 0.005 pompe, ventilatoare, tro- 
1,75—2,25% Cd | X lii, mori cu bile, laminoare 
15—17% Sn | uşoare şi alte maşini ce | 50 6 50 
Restul Pb lucrează cu încărcături 
moderate fără şocuri pro- 
nunțate | 
15—17% Sb 0,25 Lagăre de motoare elec- 
1,5—2% Cu 30 | trice; tractoare, pompe 
15—17% S 0,006 t : i 
— 17% Sn centrifuge și compresoare, | 150 12 100 
Restul Pb laminoare și alte mașini 
care lucrează fără schim- 
bări bruște de sarcină 


Aliajele antifricțiune cu aluminiu se întrebuințează în general la cuzineti făcuți din 
bandá bimetalicá, in care suportul este din bandá de otel cu continut mic de carbon, 
iar stratul antifrictiune din aliaj cu 3,5—4,5% Sn; 0,3—0,7% Mn; restul Al. Se utili- 
zeazá la cuzinetii motoarelor cu ardere interná, compresoarelor si pompelor cu piston 
$i ai altor mașini care lucrează cu sarcini variabile și şocuri. Regimurile de lucru admise 
sînt: p = 280 daN/cm?; v = 10 m/s; pv = 250 daN - m/cm? . s. 

8.2.15.2. MATERIALE POROASE. Materialele metaloceramice (tabelul 8.20) sinte- 
rizate la temperaturi si presiuni mari sînt poroase. Pulberea de bază este din Cu sau Fe, 


Tabelul 8.20 


Caracteristicile materialelor metaloceramice poroase 


———————— M Á— a ÀÓÀÓ$ 


Valoarea p în daN/cm? la viteza de 


Materiala Wer a alunecare vmaz în m/s 
0,1 0,5 1 2 3 4 

„e S 
Bronz grafitat 
9— 10% Sn 15—20 180 70 60 50 35 12 
1 — 49, grafit 20—25 150 60 50 40 30 10 
Restul Cu 25—30 120 50 40 30 25 8 
Fier grafitat 
1 — 3% grafit 15—20 250 85 80 65 45 10 
Restul Fe 20—25 200 70 65 55 35 8 

25—30 150 | 56 50 40 25 6 
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la care se adaugă praf de grafit, staniu sau altele, care se sinterizează la o temperatură 
de 850°C— 1100°C, la o presiune de circa 7000 daN/cm?. Operația de finisare trebuie făcută 
prin rectificare, iar nu prin așchiere pentru a nu se astupa porii. Bucșele se utilizează 
la lagăre de rolganguri, transportoare, pompe, maşini agricole şi la alte mașini, mai ales 
în locurile greu accesibile pentru ungere. 

Grafitul se utilizează sub formă de bucșe si cuzinefi executați prin presiune din 
grafit praf curat și uneori impregnat cu plumb sau babit. Pot lucra în stare uscată pînă 
la o viteză de 1 m/s si sub o presiune pînă la cca 15 daN/cm2, în care caz coeficientul 
de frecare [, 580,15; dacă se asigură o ungere cu apă, atunci us 0,06 ... 0,09. Calitățile 
de ungere și le păstrează într-un interval foarte întins de temperaturi (— 100°C ... + 
... + 600°C). Fiind rezistent si la acizi și alte substanțe agresive, se utilizează mult în 
industria chimică. În tabelul 8.21 se arată valoarea presiunilor admise în bucsele de grafit. 


Tabelul 8.21 


Presiunile admise la bucșele de grafit 


eg 


Valoarea p in daN/cm?, la v x 1 m/s 


Materialul bucşei 


Fără ungere Ungere cu apă Ungere cu ulei 


| 
Grafit impregnat cu Pb 10— 15 150 | 100 


| 
Grafit pur | dë 
Grafit impregnat cu babit | 100 


10— 15 140 


Unele indicații pentru alte materiale utilizate la cuzinefi sînt date în tabelul 8.22. 


Tabelul 8. 22 


Alte materiale pentru cuzineti 


E e MÀ 


a v | j. 104 
Materialul mo mS m/s | ak s 
eg 
Cauciuc 3—4 70 7 | 300 
Lemn 140 70 10 300 
Răşini fenolice 400 90 | 12 | 300 
Nylon 60 90 9 | 60 
Teflon (PT FE) 30 240 0,5 | 20 
Teflon armat 150 240 5 | 200 


8.2.16. MATERIALE SPECIALE DE UNGERE 


în afara materialelor de ungere obișnuite (uleiuri şi unsori consistente), se folosesc 
în prezent şi alte fluide, în unele mașini și instalații speciale, ca gaze (aer, azot, hidrogen 
heliu, freon, bioxid de carbon etc.) sau lichide-metale topite (sodiu, potasiu), gaze liche- 


fiate, acizi etc. 
E 
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8.2.17. SOLUTII SI DETALII CONSTRUCTIVE 


8.2.17.1. CORPUL LAGĂRELOR. Corpul lagărelor cu alunecare este standardizat 
pentru următoarele tipuri de lagăre: lagăre cu alunecare cu inele de ungere — STAS 
771-67 ; lagăre cu alunecare cu capac STAS 7504-66. Atit corpul cit si capacele acestor 
lagăre se execută din Fe 20 STAS 568-67. j 

În cazuri de importanță mai mică sau unde condițiile constructive nu permit utili- 
zarea lagărelor standardizate se pot utiliza lagărele simple ale căror dimensiuni recomar. 
date sînt date în tabelele 8.23— 8.26. 


Tabelul 8.23 


Dimensiunile corpurilor lagărelor cu flanșă dreptunghiulară, mm 


d d, D 

H8 | H8/k6 | h11 D; L B H K K, c C, d, 
| | 

60 70 | 110 | 105 | 190 | 120 90 25 30 | 150 80 18 

70 85 | 140 | 130 | 220 | 150 | 100 25 35 | 170 | 100 23 

80 | 95 | 160 | 150 |240 | 170 | 100 35 35 | 190 | 120 23 

90 | 105 | 180. | 170 | 270 | 190 | 120 35 35 | 210 | 130 27 

100 | 115 j 

SE -| 200 | 190 |290 | 210 | 140 | 40 35 | 230 | 150 27 

120 | 135 | 

125 | 140 | 230 | 220 |310 |240 | 160 40 40 | 250 | 180 27 

130 | 150 | | | 

140 | 160 | 260 |250 |330 270 | 160 | 40 40 |270 | 210 27 

160 | 180 

pe Trao] | 290 | 280 | 370 |310 | 180 40 45 | 300 | 240 34 
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Dimensiunile corpurilor lagărelor fără bucgá si flanșă ovală, mm 
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Tabelul 8.26 


25 | 2 
25- f 4x li lo | d | 20 | ap | d lom] D 2 
30 2,5 
35 
65 | 60 |155 | 70 | 60 | 20 | 20 | 120 | 2,5 | 14 2 
40 
45 2,5 
-——— 80 | 75 | 180 | 90 | 70 | 20 | 25 | 140 |>] 18 2 
50 3 
55 | 
90 | 85 |210 | 100 | so | 20 | 30 | 160 $.| 23 2 
60 | 
70 | 110 | 105 |240 | 120 | 90 | 25 | 30 | 190 4 | 23 3 
80 | 130 |125 |275 | 140 | 100 | 25 | 35 | 220 4127 3 


Dach lagărul este destinat să, suporte si sarcini axiale, atunci se prevăd elemente 
de susținere speciale şi în această direcție, al cărui calcul se face ca în cazul lagărelor 
verticale cu crapodină. Asemenea lagăre simple sînt arătate în fig. 8.95—8.97, în care 
poziția axei este verticală. 

În fig. 8.95 suportul propriu-zis al lagărului este fixat față de elementul de bază prin 
intermediul a patru şuruburi, însă crapodina în care se învîrtește fusul arborelui este 
reglabilă în plan orizontal prin intermediul a trei șuruburi, care permit o centrare cît mai 


exactă a arborelui față de statorul respectiv. 


ee 


N 


NNSNNS 


Sectiunea AUB 


~ 


Fig. 8.96 
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Constructia din fig. 8.96 nu permite un reglaj de centrare fatá de axa de centrare a 
fusului fatá de stator, dar prin construcție se asigură un reglaj în lungul axei rotorului 
față de stator. 

La lagárul din fig. 8.97, datorit& suruburilor 7 $i a formei sferice a suportului 2, se 
poate obține un reglaj de înclinare fină a axei de rotaţie, în limita tolerantelor de exe- 
cutie a pieselor componente. De observat că piesele 7 şi 2, care constituie elementele princi- 
pale de uzură, sînt astfel construite, încât să, poată fi cu uşurinţă schimbate în cazul 
unei uzări peste limitele permise. 

La lagărul cu axa orizontală din fig. 8.98, rotorul poate să aibă jocuri laterale limi- 
tate la valori dinainte stabilite. În corpul lagărului au fost prevăzuţi si doi cuzineti dispuși 


Fig. 8.98 


perpendicular pe axa de rotație si care sînt cáptugiti cu material antifrictiune. Unul din 
cei doi cuzineti este reglabil in jurul axei de rotatie a arborelui, pentru a se putea obţine 
jocul dorit. Trebuie menționat că între aceşti doi cuzineți se găsește un umăr circular 
fix care face corp comun cu fusul arborelui. 

8.2.17.2. CUZINETII. Bucsele metalice executate din oțel, fontă sau metale nefe- 
roase sînt standardizate prin STAS 772-67. Prin norme departamentale s-a mai stabilit 
o gamă întreagă de cuzineti bimetalici, cu diametre de 38—100 mm, avînd lungimi de 
19—62 mm si de bucșe bimetalice cu diametre de 16—80 mm $i lungimi de 10—70 mm, 
destinate industriei de autovehicule si tractoare. 

Existá si cuzineti bimetalici la care bucga cu metalul antifrictiune se fixeazá cu aju- 
torul suruburilor (tabelul 8.27). 


ORGANELE MISCÁRII DE ROTATIE 461 


Tabelul 8.27 


Dimensiunile elementului de fixare a bucsei in corpul lagárului, mm 


Şurub | 
Grosimea peretelui | 1 [ 8 A a 
bucșei s d | i | | mm mm mm 
mm mm | mm k | 
| | 
Pînă la 5,0 M 6 15 | 1 17 21 1 
| | 
5— 7,5 M 8 20 | 2 23 | 28 1 
7,5— 10,0 M 10 25 2 28 | 34 1,5 
I 
15 si peste M 16 40 | 2 44 | 52 2 


Dacă metalul antifrictiune este babit, acesta se toarnă prin intermediul unei inserții 
metalice direct pe carcasă, fixarea babitului făcîndu-se în degajările existente în materia- 
lul carcasei si insertiei (fig. 8.99 și tabelul 8.28). 


8.2.17.3. SISTEMELE DE UNGERE A LAGĂRELOR CU ALUNECARE. În 
vederea asigurării cantității de lubrifiant ce trebuie să se găsească între fusul arborelui și 
bucşa lagărului, în afară de jocul radial ce trebuie să existe între cele două elemente, 
este necesar a se confectiona o serie de canale circulare si longitudinale, în general execu- 
tate in bucse, care constituie mici rezervoare de lubrifiant, alimentate in mod continuu 
prin diverse sisteme de vehiculare si distribuire a lubrifiantului. Prin STAS 773-70 se 
stabilesc parametrii principali si dimensiunile inelelor de ungere in cazullagárelor cu alune- 
care cu inele de ungere, pentru diametre de arbore cuprinse între 25 mm si 800 mm. 
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Tabelul 8.28 


Dimensiunile de fixare a cuzinetilor turnati, mm 
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*) z reprezintá numárul de canale logitudinale in fiecare semicuzinet 
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Forma si dimensiunile canalelor individuale de alimentare cînd se execută în arbore 
si a canalelor longitudinale din zona planului de separație a cuzinefilor din două bucăţi 
sint date in fig. 8.100 si tabelul 8.29. 


Tabelul 8.29 


Dimensiunile canalelor individuale, mm 


Diametru arborelui d b | Š $ f i h 
nc———M—— ————— ————————— 
De la 20 pînă 30 8 — = — — 1 3 

30 45 8 7 8 2 1 15 3 

45 60 10 7 8 2 1 1,5 3 

60 80 10 8 10 3 1 1,5 4 
80 100 12 10 10 3 1,5 2 5 

100 120 12 13 12 3 2 2 6 

120 140 12 16 12 3 2 2,5 H 

140 160 14 18 12 4 2,5 2,5 8 

160 180 14 20 14 4 3 2:9 8 

180 200 16 22 14 4 3 2,9 10 

200 240 16 25 14 5 4 2,5 10 

240 280 18 30 16 5 4:5 2,5 10 

280 320 18 35 16 5 =) 3 12 

320 380 20 | 40 18 6 6 3 12 


8.2.17.4. DISPOZITIVE DE VEHICULARE A LUBRIFIANTULUI LICHID. 
În tara noastră sînt standardizate următoarele sisteme: STAS 749-49 Ungátoare cu ulei. 
Ungător metalic cu fitil (dimensiuni) ` STAS 7597-66 Pompe cu roti dințate. Parametrii 
principali; STAS 7786-67 Pompe cu palete. Parametrii principali; STAS-7787-67 Pompe 
cu pistoane. Parametrii principali; STAS 7924-67 Ungătoare. Parametrii principali; 
STAS 773-70 Inele de ungere. Dimensiuni. 

Pentru alimentarea cu uleiuri consistente sînt standardizate următoarele: 
STAS 748-69 Ungător cu pîlnie (dimensiuni); STAS 1116-67 Ungátoare pentru unsoare 
consistentă. Ungătoare cu bilă (Dimensiuni); STAS 6414-61 Dispozitive de ungere a 
ungătoarelor cu bilă; STAS 5290-61 Pompe de ungere manuală pentru alimentarea ungă- 
toarelor cu bilă. 

La majoritatea standardelor menționate sînt prescrise: presiunile nominale, debitele 
nominale, capacitățile nominale si diametrele nominale. Standardele cu prescriptii numai 
de parametri principali lasă la latitudinea proiectanfilor sau constructorilor modul de 
realizare a produsului. 


i 
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8.3. LAGARE CU ROSTOGOLIRE | 
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o g 1 
8.3.1. GENERALITĂŢI 5 le ho xd 
NOTATII E | 
C  — capacitatea de încărcare dinamică a rulmentu- L — durabilitatea calculată sau nominală a unui | d | 
lui, în daN; rulment, în milioane rotații; | | 
C, — capacitatea de încărcare statică a rulmentului, Lr — durabilitatea calculatá sau nominalá a unui | 
in daN; rulment, in ore; M NU z | ga 
d z e " o a : n — turaţia, in rot/min; | Q (doc N Së 
— diametrul interior al rulmentului, în mm; P — sarcina dinamică echivalentă, in daN; D e evo? ei s | 
dm — diametrul mediu al rulmentului, în mm; P, — sarcina statică echivalentă, în daN; iz d LT RA ke mi 
D — diametrul exterior al rulmentului, în mm; H — un coeficient de rotatie, utilizat in calculul o SZ m BAN Da SI e 
News S G A sarcinii echivalente; n O ia ONYON] & | ta Lei | 
e  — valoarea limită convenţională pentru raportul X — un coeficient radial, utilizat în calculul sarcinii A ZANAN Mal - | pa 
de încărcare al rulmentului ECR echivalente; | Se aa Sege E) E | gg | 
VE. Y -— un coeficient axial, utilizat în calculul sarcinii PE nu D e Ee [ea | X. 5 
H -— înălțimea rulmentului axial, în mm; echivalente. SI ZNNMOI TN | SÉ be ba 
Odcuoocooo o = Ty 
—-ovoo0oocv o| 
S | 3 - 
8.3.1.1. CARACTERIZAREA LAGÁRELOR CU ROSTOGOLIRE. ELEMENTE 5 = | m" ZS 5 
= ~ SE vu pi R " b om an el 
COMPONENTE. Rulmentii sînt organe de sprijin la care frecarea dintre elementele în = JE | = 2b mS 
miscare este o frecare de rostogolire. Un rulment este alcátuit, in principiu, din douá = A Și Hg gn 
inele de rulare și mai multe corpuri rostogolitoare, menținute într-o poziție relativă e x mem 
constantă unele față de celelalte de o colivie. F E ESCH 
8.3.1.2. CLASIFICAREA SI SIMBOLIZAREA LAGĂRELOR CU RULMENTI. E 25 
Rulmentii se pot clasifica, după forma corpurilor de rulare, în: rulmenţi cu bile si rul- S SE 
menti cu role; după capacitatea de preluare a sarcinilor radiale şi axiale, în: rulmenţi m eg 
radiali, rulmenfi axiali si rulmenti radiali-axiali. iz P 
In tabelul 8.30 se dá o clasificare a rulmentilor dupá criteriile enuntate. | att no nueurnof l 
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Jocul radial si axial 


se regleazá la montaj prin de- 


plasarea axialá a unuia din inele 


în condiţiile exis- 


y 


Tabelul 8.30 (continuare) 
iale si radiale. Se monteaz 


perecheati. 


conic. Au o capacitate mare de 


tentei unor forte combinate axi- 
Se execută cu alezaj cilindric sau 


Functioneazá 


ORGANE DE MASINI 


re- 


Permit o deviere unghiulará a 
arborelui pe care sînt montați, 
datorită zonei sferice a căii de 


radială, 
rulare a inelului exterior 


zistentá la funcționare cu șocuri. 
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axial şi 


incârcare 


radiale 
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Simbolizarea  rulmentilor. Este Serj de 
concepută în scopul unei notári codi- ` Joen [ 
ficate simple prin care să se permită 


E Ha Sc S osos "UP | 
identificarea si, în măsura posibilitá- gi 
filor, determinarea părților compo- Seri ge 

nente, a construcției ai a elementelor dinensiuni 


suplimentare necesare unor conditii 
speciale de funcționare. Simbolul cu- d 
prinde două părți distincte: simbolul 
de bază şi simbolurile suplimentare. 

Simbolul de bază cuprinde: Fig. 8.101 

— Simbolul seriei de rulmenţi, 
format din: simbolul tipului rulmen- 
tului și simbolul seriei de dimensiuni. Dimensiunile principale ale rulmentului sînt 
reglementate pe plan internațional și sînt stabilite prin serii de dimensiuni. Fiecare 
dintre seriile de dimensiuni cuprinde mai multe serii de diametre şi serii de lățimi pentru 
acelaşi alezaj (STAS 1679-66). În fig. 8.101 se arată schematic seriile de dimensiuni 
uzuale. Rezultă că pentru un diametru al alezajului există rulmenţi cu diverse secțiuni 
transversale determinate de variația seriei de diametre exterioare și a seriei de lățimi. 

— Simbolul alezajului rulmentului, pentru diametrele cuprinse între 20 si 480 mm, 
este un număr obținut prin impártirea cu 5 a valorii, in mm, a diametrului alezajului. 

Simbolurile suplimentare se indică atunci cînd caracteristicile definite prin aceste 
simboluri sînt cerute de condiţiile de funcționare și montare. Simbolurile suplimentare 
se referă la: părțile componente ale rulmentilor, caracteristicile speciale ale construcției, 
modul de etanșare a rulmentului, materialul coliviei, poziția, reciprocă a rulmentilor 
perechi, construcția şi ghidarea coliviei, clasa de precizie, jocul radial si nivelul de zgomot 
al rulmentului. 

Un exemplu mai complex de simbolizare a rulmentilor este dat în schema ce urmează, 


în care sînt explicate și simbolurile utilizate: simbolul rulmentului NU 3 12 E MAS P63 Cf. 
este format din: 


Simbolul de bază 


~ | 

IINU | H 112]! 
| | NI 

Simbolul Simbolul Simbolul 

tipului seriei de alezajului 


| de rulment dimensiuni rulmentului 


Simbolul seriei de 
rulmenţi 


Simbolurile suplimentare 


l 
Tr | MAS, | P63, |i €t 


Simboluri pentru ca- Simboluri pentru Simboluri pentru Simboluri pentru 
racteristicile speciale material, con- precizie si joc nivelul de zgomot 
constructive si modul Structia si ghida- radial 

de etansare rea coliviei 


Pentru caracteristicile speciale constructive si modul de etanșare se utilizează ur- 
mătoarele simboluri: K pentru rulment radial cu alezaj conic (conicitatea 1: 12); D — 
rulment cu două rînduri de corpuri de rostogolire, cu inelul interior din două părți; Z — 
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saibá de protecție pe o parte; 2Z — saibe de protecție pe ambele părți; RS — saibá 
de etanșare pe o parte; 2RS — șaibe de etanșare pe ambele părți; N — canal pentru 
inel de oprire la inelul exterior; RSN — șaibă de etanșare pe o parte și canal pentru 
inel de oprire pe cealaltă parte; RSNE — saibá de etanșare si canal pentru inel de oprire, 
ambele pe aceeași parte; ZN — saibá de protecție pe o parte si canal pentru inel de oprire 
pe cealaltă parte; ZNB — șaibă de protecție si canal pentru inel de oprire, ambele pe 
aceeași parte; E — rulment radial cu role cilindrice, construcție întărită; V — rulment 
fără colivie; P — inel exterior din două părți la rulment cu două rînduri de corpuri de 
rostogolire; U — saibá de sprijin sferică (la rulmentii axiali cu bile); NR — rulment cu 
inel de oprire montat în canal; ZNR — rulment cu canal, inel de oprire şi saibá de pro- 
tectie; K30 — rulment cu alezaj conic, conicitate 1: 30; G — rulment cu un rînd de bile 
cu contact oblic, care a fost rectificat pe două fețe pentru montaj în pereche. 

Pentru materialul, construcția și ghidarea coliviei se utilizează următoarele sim- 
boluri: F pentru colivie masivă din oțel sau fontă specială; FE — masivă din oțel fos- 
foros; L — masivă din metal ușor; M — masivă din alamă; T — masivă din material 
sintetic cu insertie textilă; TH — masivă din material sintetic cu insertie textilă, cu al- 
veole pentru bile, de tip „snap“; TN — masivă din material plastic; I — din tablă de 
oțel; IE — din tablă de oțel fosforos; Y — din tablă de alamă; P — cu ferástruici; 
H — cu retinere elastică; S — cu canale de ungere pe suprafața de conducere; A — 
condusă pe umărul inelului exterior; B — condusă pe umărul inelului interior. 

Pentru precizia rulmentului se utilizează următoarele simboluri: PO sau fără sim- 
bol pentru rulmentii cu clasă de precizie normală; P 6 — clasă de precizie > normală; 
P 5 — clasă de precizie > P 6; P 4 — clasă de precizie > P5; SP (Special precision) 
— clasă de precizie > P 4, comportă prescriptii de fabricare speciale; UP (Ultra pre- 
cision) — clasă de precizie > SP; UPG — rulmenţi rigizi cu bile din clasa UP, care au 
fost rectificati plan pe cele două fete, pentru montaj pereche. 

Pentru jocul radial al rulmentului se utilizează următoarele simboluri: C 1 pentru 
joc radial < C 2; C 2 — joc radial < normal; C 3 — joc radial > normal; C 4 — joc 
radial > C 3; C 5 — joc radial > C 4. Jocul radial normal nu se simbolizează. 

Pentru simbolizarea concomitentă a clasei de precizie și a jocului radial se utili- 
zează următoarele notații: 


C1 C 2 E 2 C 4 
P 6 P 61 P 62 P63 P 64 
PA P 51 P 52 P.53 P 54 
P 4 P 41 P 42 P 45 — 


Pentru nivelul de zgomot al rulmentului se utilizeazá urmátoarele simboluri: Cf 
pentru rulment cu zgomot redus; Cg — rulment silentios. 

In afara simbolurilor mentionate, se utilizeazá urmátoarele simboluri suplimentare 
pentru pártile componente ale rulmentilor cu role cilindrice: L pentru inelul liber al rul- 
mentului demontabil; R — rulment demontabil fárá inelul liber. Aceste simboluri su- 
plimentare se înscriu înaintea simbolului de bază. 


8.3.2. BAZELE DE CALCUL PENTRU ALEGEREA 
RULMENTILOR 


8.3.2.1. GENERALITĂȚI. Principalele cauze care pot provoca scoaterea din 
funcțiune a rulmentilor sînt: deteriorarea căilor de rulare prin ruperea lor sau uzură 
abrazivă, deteriorarea bilelor sau a rolelor prin strivire la suprasarcină, distrugerea, coliviei 
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din cauza forțelor centrifuge mari, intepenirea bilelor sau rolelor în colivie, fenomene de 
oboseală a elementelor componente ale rulmentilor. 

Dintre cauzele menționate, fenomenele de oboseală sînt cele care limitează practic 
durata de funcționare și, din acest motiv, constituie criteriul de bază pentru calculul 
rulmentilor. Durata de funcționare sau durabilitatea unui rulment este exprimată în 
ore de funcționare sau milioane de rotații efectuate la o turație constantă, realizate îna- 
inte de apariția primelor semne de oboseală a materialului. Această durabilitate trebuie 
să fie atinsă de cel puțin 90% din rulmentii aflați în lotul supus încercării. 

8.3.2.2. DURABILITATEA RULMENTILOR.  Durabilitatea rulmentilor aleşi 
într-o construcție dată este stabilită în funcție de durabilitatea cerută, construcției din 
care fac parte. Această durabilitate poate fi egală cu timpul total de funcționare al ma- 
şinii sau o parte a acestuia (de exemplu, egal cu perioada dintre două revizii tehnice). 

Durabilitatea calculată sau nominală a unui rulment, exprimată în milioane de 
rotații ale inelului interior, la direcții și mărimi constante ale forțelor, este dată de re- 


latia 
Eele, (8.97) 
P 


în care: C este capacitatea de încărcare dinamică a rulmentului, în daN; P — sarcina 
dinamică echivalentă, în daN; p — un exponent, care are valorile p = 3 pentru rul- 
mentii cu bile și p = 10/3 pentru rulmentii cu role. 

Durabilitatea unui rulment, exprimatá in ore de functionare, este datá de relatia 


L-108 
cet 
60n 


in care: n este turatia rulmentului, în rot/min. 
Pentru vehiculele rutiere, durabilitatea unui rulment, exprimată în milioane de 
kilometri parcurşi, este dată de relația 


Se (8.98) 


Biet EE (8.99) 
1 000 
în care: D, este diametrul roții, în m. 
În tabelele 8.31— 8.33 se dau valori orientative pentru stabilirea durabilitátii ne- 
cesare în funcţie de regimul de lucru sau domeniul de utilizare al rulmentului. 
La alegerea valorii durabilitátii trebuie să se țină seama şi de elementele specifice 
ale construcției respective: siguranța de exploatare, durata de funcționare a rulmentului 


Tabelul 8.31 


Durabilitatea rulmentilor în funcție 
de regimul de lucru 


REGIMUL 

DE LUCRU La, ore 
Usor Peste 10 000 
Normal Peste 5 000 piná la 10 000 
Greu | Peste 2 500 pînă la 5 000 


raportatá la durata de functionare a utilajului din care face parte, durabilitatea utila- 
jului sau instalaţiei în care este montat rulmentul, ușurința sau dificultatea de înlocuire, 
mărimea raportată a cheltuelilor de înlocuire etc. 
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Tabelul 8.32 


Valori orientative pentru durabilitatea rulmentilor în construcția de mașini 


a 
Durat 
DOMENIUL DE UTILIZARE Lh, ore Go zent 
zilnică, ore 
Aparate şi dispozitive care se utilizează rar: 
aparate de demonstrație, mecanisme pentru uși 
culisante, aspiratoare de praf etc. 


500 0,2 


Mașini cu destinație specială, ca: motoare de 
avion, motoare și aparataj de submarin, elice 
de avion etc. 500— 2 000 — 


Masini de utilizare intermitentă a căror defec- 
tare nu are importanță mare: aparate casnice, | 
ventilatoare mici 2000— 4000 0,5 


Masini agricole, macarale de montare sau de 
turnátorie, masini actionate manual 4000— 8000 2 


Masini cu utilizare intermitentá la care defec- 
tările de exploatare nu sînt permise: ascensoare, 
macarale și poduri rulante, benzi de transport, 
mașini auxiliare pentru instalații energetice, 


mașini-unelte care lucrează rar 8 000— 14 000 4—6 


Masini care functioneazá 8 ore pe zi dar nu sint | 
totdeauna exploatate total: cutii de viteze cu 
destinatie generalá, motoare si generatoare elec- 
trice, stationare, ventilatoare de localuri pu- 


blice, aparataj de control, gatere 14 000— 20 000 8 


Masini care functioneazá 8— 16 ore pe zi si sint 
exploatate integral: mașini-unelte pentru aş- | 
chiat metale, mașini pentru prelucrarea lem- 
nului, mașini pentru prelucrarea materialelor 
plastice, ventilatoarele atelierelor cu fum și 


gaze nocive, concasoare, pompe etc. 20 000 — 30 000 8—16 


Masini cu exploatare continuă (24 ore): maşini- | 
unelte pentru fabricatie de serie, pompe gi ven- 

tilatoare la uzine, compresoare și motoare Die- | 
sel, roti de cablu la funiculare, reductoare | 


pentru laminoare, ascensoare de mină | 50 000— 60 000 16—24 


Masini cu funcționare continuă și coeficient | 
mare de siguranță în exploatare: instalații pu- | | 
blice de forță, pompe si ventilatoare de mine, 
maşini pentru fabrici de hîrtie și celuloză 


100 000— 150 000 24 
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Tabelul 8.33 


Valori orientative pentru durabilitatea rulmentilor în construcția de mașini rutiere 
——————————————————————— 


Domeniul de utilizare däit Pens t 
E 
Motociclete ușoare 0,025—0,05 
Motociclete grele și autoturisme mici 0,06 —0,12 
Autoturisme mari, autocamioane mici și tractoare 0,12 —0,2 
Autocamioane mari și autobuze 0,2 —0,3 
Vehicule pe șenile 0,10 —0,25 
Vagoane de zgurá 08 —1,0 
Tramvai electric Lë 
Vagoane de călători, vagoane de martă 2 
Locomotive diesel și electrice | 3—5 


8.3.2.3. CAPACITATEA DE ÎNCĂRCARE STATICĂ ŞI DINAMICĂ A RUL- 
MENTILOR. Capacitatea de încărcare a unui rulment supus la sarcini statice sau di- 
namice, depinde de o serie de factori, dintre care se menționează: construcția rulmentului, 
materialul căilor de rulare și al corpurilor de rostogolire, natura sarcinilor care acționează 
asupra rulmentului, regimul de lucru etc. În cazul rulmentilor cu turatii reduse (n < 
< 10 rot/min) sau aflați în repaus si care din acest motiv nu pot fi determinati în baza 
legii durabilitátii, limita maximă a solicitării corespunde cu începutul deformatiilor per- 
manente în zonele de contact dintre corpurile de rostogolire și calea de rulare. 

În cazul general în care asupra unui rulment acționează. simultan o sarcină radială 
F, şi o sarcină axială Fa, sarcina echivalentă P considerată în calculul de alegere al 
rulmentului este dată de relația 


P = XVF, + YFa [daN], (8.100) 


în care : X este un factor radial; Y — un factor axial; V — factor de rotație. Valoarea 
acestor factori depinde de forma constructivă a rulmentului, de mărimea acestuia, de 
raportul Fa/F, şi de rotirea inelului interior în raport cu sarcina. La rulmentii radiali 
cu bile, valorile factorilor X si Y depind de raportul Fa/Cọ (v. tabelul 8.47). 
Dacă o sarcină P acționează sub un unghi B față de direcția radială, asupra unui 
lagăr, atunci 
FR, = Pcosp; (8.101) 
Fa = Psinf. (8.102) 
În cazul montării alăturate a doi rulmenţi radiali-axiali cu bile sau cu role conice, 
incárcati cu sarcini radiale, apar reactiuni și în sens axial, care trebuie luate în conside- 


rare la calculul sarcinii echivalente. În funcție de schema de așezare a rulmentilor și 
ipoteza de calcul, în tabelul 8.34 sînt date valorile sarcinilor echivalente. 
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Capacitatea de încărcare statică. Pentru rulmentii radiali capacitatea de încărcare 
statică reprezintă sarcina statică pur axială care acționează pe centrul rulmentului şi 
provoacă o deformare permanentă de 0,0001 din diametrul corpului de rostogolire în 
punctul de contact al acestuia cu calea de rulare. 

La rulmentii axiali, capacitatea de încărcare statică reprezintă sarcina statică pur 
axială care acționează pe centrul rulmentului și provoacă o deformare permanentă de 
0,0001 din diametrul corpului de rostogolire în punctul de contact al acestuia cu calea 
de rulare. 

La rulmentii radial-axiali cu bile sau cu role conice, capacitatea de încărcare statică 
se reteră la componenta radială. 

Alegerea rulmentului solicitat la sarcini statice se face pe baza relației 


Co 2 SaPo (8.103) 


în care: C, este capacitatea de încărcare statică, în daN; f, — un factor de siguranță 
pentru solicitarea statică, P — sarcina statică echivalentă, în daN. 

În tabelul 8.35 se dau valorile factorului de siguranță f, pentru solicitarea statică. 
Valorile maxime se aleg pentru carcase cu pereți subțiri, iar valorile minime pentru car- 
case cu pereți groși. 

Tabelul 8.35 


Valorile factorului de siguranţă f, pentru solicitarea statică 


fs Condiţiile de funcţionare ale lágáruirii 
| SC ap H H H H w 
1,2—2,5 Lăgăruiri precise cu cerințe de funcționare lină 
a 2 Lăgăruiri cu rulmenţi axial-oscilanti cu role 
0,8—1,2 Solicitári in repaus si apoi rotiri 
0,5—0,8 Lăgăruiri cu rotire înceată si mers liniștit 


Capacitatea de încărcare dinamică. Pentru rulmentii radiali, capacitatea de încăr- 
care dinamică reprezintă sarcina pur radială, constantă ca direcție și mărime, pentru care 
o cantitate suficient de mare de rulmenţi de aceeași tipodimensiune și la care inelul in- 
terior se rotește, iar inelul exterior este fix, rezistă la o durabilitate nominală de un mi- 
lion de rotații. 

La rulmentii axiali, capacitatea, de încărcare dinamică este sarcina pur axială cons- 
tantă ca direcție și mărime, aplicată pe direcția axei rulmentului în condițiile rotirii 
uneia dintre șaibe, la care o cantitate suficient de mare de rulmenţi de aceeași tipodimen- 
siune rezistă la o durabilitate de un milion de rotații. 

La rulmenfii radial-axiali cu un rînd de bile sau cu role conice, capacitatea de în- 
cărcare dinamică se referă la componenta radială a sarcinii care provoacă o deplasare 
în sens radial a inelului interior față de cel exterior. 

Factorii de care depinde determinarea capacității de încărcare dinamice efective a 
unui rulment. Determinarea capacității de încărcare dinamice efective a unui rulment 
este în funcție de tipul rulmentului și de o serie de condiții şi situații speciale de construc- 
ţie sau de funcționare a lăgăruirilor cu rulmenţi. 

Dintre acestea, se pot menționa umătoarele: 

La lăgăruirile cu doi sau trei vulmenfi montați alăturat, capacitatea de încărcare di- 
namică a ansamblului nu este egală cu suma capacităților dinamice a rulmenfilor uti- 
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lizati. Relaţiile recomandate pentru calculul capacității de încărcare dinamice a lăgă- 
ruirii în funcție de capacitatea de încărcare dinamică a unui singur rulment, sînt date 
în tabelul 8.36. 

Tabelul 8.36 


Capacitatea de încărcare dinamică C a unei lágáruiri cu rulmenţi montați alăturat, 
în funcţie de capacitatea de încărcare dinamică C, a unui singur rulment 


itatea de încă 
Tipul rulmentului Nr. de rulmenţi KC Ki A ear 
: MEE S o An : 2 1,625 C, 
Rulmenti radiali si radial-axiali cu bile 
3 2,20 Ci 
i es , 2 1,715-G; 
Rulment radial-axiali cu role conice 
3 2,35 C, 


Influenfa temperaturii apare in cazul utilizárii rulmentilor la temperaturi de functio- 
nare mai ridicate decît cele considerate ca normale (max. 80°C), capacitatea de incár- 
care dinamicá nominalá a rulmentului scázind proportional cu un factor de temperaturá 
ft (tabelul 8.37), conform relației 


C; = fiC. (8.104) 
Tabelul 8.37 


Valorile factorului de temperatură f; 
Temperatura, °C 150 | 200 250 300 


F^ 0,95 | 0,85 0,75 0,60 


Influenţa durității materialului în cazul lăgăvuivii directe apare atunci cînd una sau 
ambele căi de rulare nu fac parte din construcția propriu-zisă a rulmentului și au o 
duritate mai mică de 60 E RC. În acest caz, capacitatea de încărcare dinamică scade pro- 
portional cu un factor de duritate fa (tabelul 8.38), conform relației 


Ca = fac. (8.105) 
Tabelul 8.38 


Valorile factorului de duritate f; 


Duritatea căii de 


rulare, 60 58 56 53 50 
HRC 
| | 
fa 1 | 0,9 0,8 0,65 0,55 
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Influenţa jocului radial majorat asupra factorilor X si Y apare datorită faptului cá, 
în cazul unor ajustaje normale (j5 pînă la k5 pentru arbore ai j6 pentru carcasă), 
rulmentii radiali cu bile pot prelua sarcini axiale mai mari dacă sînt executați cu un 
joc radial mai mare decît cel normal. Valorile factorilor X si Y în funcție de jocul radial 
al rulmentilor cu bile sînt date în tabelul 8.39. 


Tabelul 8.39 


Valorile factorilor X si R în funcţie de jocul radial al rulmentilor radiali cu bile 
(pentru cazul Fg[F, > e) 


Joc normal Cs | C, 

FalCo - - , 

e x Je «|| v e |x] Y 

| | | 
0,025 0,22 20 | 0,31 | 175 0,40 | 142 
004 | 024 L8 | 0,33 | 162 0,42 | 136 
0,07 0,27 L6 | 0,36 | 146 0,44 | L27 
0,56 0,46 | 0,44 | 
0,13 0,31 14 | 0,41 | L30 0,48 | 1,16 
SCH | 
0,25 0,37 1,22 | 0,46 1,14 0,53 | 1,05 
0,50 0,44 1,0 | 0,54 1,0 0,56 | 10 
Observaţie. S-a notat cu e — valoarea limită convenţională pentru raportul de încărcare al rulmen- 
tului Fa, 
VF, 


În studiul influenței turafiilor și sarcinilor variabile se disting următoarele situații 
posibile: 

— Sarcină constantă la turatii variabile. În acest caz se ia în considerare pentru 
determinarea rulmentilor turatia medie calculată pe baza relației 


13 
Nm = 91d * Na eng F os 


100 100 100 


(8.106) 


în care: 7, na, Hg ... sint turatiile constante, exprimate în rot/min, corespunzătoare perioa- 
delor de timp q,, da, 43 ..., exprimate în procente, pentru fiecare turație constantă. 


— Sarcini variabile la turație constantă. Valoarea sarcinii de calcul, pentru deter- 
minarea rulmentului se consideră egală cu sarcina medie Pm dată de relația 


(8.107) 


3 
1 di ZK og d3 , 
Pad] Ee, Dt za. pi. NM 
y EENES 


în care: P,, Pa Pg... sînt sarcini constante corespunzătoare perioadei de timp qi, 45, 43 .-- 
în care acționează. 
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— Sarcini variabile si turatii variabile. Sarcina medie de calcul pentru determinarea 
rulmentului este datá de relatia 


3 
ni 4 ny d 
1 d 2 2 
Za = BP. f + Pa: t P es 
nm 100 m 100 
în care nym este valoarea medie a turafiei variabile. 
— Sarcină variabilă liniar la o turație constantă. La o variaţie continuă și liniară 


a sarcinei P, în limitele Pin si Pmaz, Sarcina medie de calcul pentru determinarea 
rulmentului este dată de relația 


(8.108) 


] o 
Pmin ch: 2 Paz 


3 


Pi (8.109) 


Influența fovțelor suplimentare, care depind de modul de lucru al mașinilor (sarcini 
cu șocuri sau o funcționare lină), de viteza periferică a rulmentului sau de natura ele- 
mentelor de antrenare a arborilor lágáruiti ai care se adaugă sarcinilor exterioare ce actio- 
nează asupra lagărelor, se ia în considerare printr-o serie de factori cu care se multiplică 
sarcina echivalentă, determinată prin calcul și anume: 

— Factorul f,, care tine seama de sarcinile cu șocuri care apar la roțile autovehicu- 
lelor. Luînd în considerare aceste șocuri, sarcina echivalentă este dată de relația 


P = B, (8.110) 


în care: P, este forta radială exterioară; f, — factorul pentru șoc (tabelul 8.40). 


Tabelul 8.40 


Valorile factorului f, în funcție de natura autovehicululvi 


Vehicolu În 
1 
Automobile ugoare 1,3 
Automobile grele 1,4 
Autocamioane piná la 1,5 t 1,4 
Autocamioane peste 1,5 t 1,5—1,6 
Vehicule cu arcuri pentru cái ferate 13 
Vehicule fárá arcuri pentru cái ferate 1,5—1,7 
Masini agricole si masini pentru constructii 1,8—2,2 


— Factorul f,, (tabelul 8.41) care tine seama de viteza periferică și calitatea ele- 
mentelor de antrenare. Sarcina echivalentă este dată de relația 


| be 
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Tabelul 8.41 


Valorile factorului f, în funcție de modul de antrenare și viteza periferică 


" eriferică a elemen- 
Viteza de antrenare inc rn mH» | fa 
| 
| | 
Curele trapezoidale | | 2 
| | 
1 | 
Curele textile | 2—3 
Curele din piele | i | 25-355 
= | 5—30 
Bandă de oțel | 3—4 
| 
Cablu de oțel | | 5—6 
Lant | | 1,1—1,3 
SS | — — | 
Roţi dințate cilindrice cu dinți drepți: | | 
—  neprelucrați | 1—3 | 1,6—2,3 
— frezati | 2—10 | 1,1—1,5 
— rectificati | 4— 60 | KÉ 
Roţi dințate cilindrice cu dinți inclinati: | 
— frezati | 1,5— 10 1,3—1,7 
— rectificati 10— 60 | 1,6—2 


— Factorul f}, (tabelul 8.42) care tine seamă de modul de lucru al mașinilor. Sar- 
cina echivalentà este datá de relatia 


BP, f. (8.112) 


Tabelul 8.42 


Valorile factorului f; in funcţie de natura utilajului 


UTILAJUL | fi 
| 
Mașini electrice, turbine | 1,0—1,1 
| 
Motoare de tractiune, malaxoare, cuptoare rotative, mori | 
pentru cereale | 1,1—1,2 
Eenzi de transport, teleferic, pompe, centrifuge, suflante, 
turbocompresoare | 1,0—1,2 
Ventilatoare de mină, maşini pentru prelucrarea lemnu- 
lui, gatere | 1,1—1,3 
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Tabelul 8.42 (continuare) 


UTILAJUL Ís 

Ascensoare, macarale 1,2—1,3 
Compresoare cu piston, mașini de frămîntat aluat u 1,2—1,5 
Mijloace de transport minier 21,8 
Pransportoare vibratoare, excavatoare 1,5—2,5 
Masini-unelte așchietoare 1,4—1,6 
Mori cu bile i 1,2—1,7 
Concasoare, mori cu ciocane | 1,5—2,0 
Ciocane de forjă 1,3—2,0 
Mori cu valturi _ 1,8—2,2 
Instalaţii de foraj 2,0— 2,2 
Laminoare pentru tablă 2 0-4 


8.3.2.4. TURATIA MAXIMĂ DE FUNCŢIONARE A RULMENTULUI. Turatia de 
funcționare a rulmentului este limitată la valori prevăzute în cataloagele de rulmenţi. 
Aceste limite pot creşte în următoarele situații: asigurarea unor condiții foarte bune de 
ungere și răcire; utilizarea unor rulmenţi în clase de precizie superioare (Pg, De si P4); 
echilibrarea dinamică a arborilor pe care se montează rulmenfii (la clasele de precizie 
Ps şi PBA, În funcție de aceste elemente si de tipodimensiunea rulmentului sînt date în 
cataloagele de rulmenţi factorii de corecție pentru obținerea turatiei maxime de func- 
tionare a rulmentului. 

8.3.2.5. CALCULUL DE ALEGERE A RULMENTILOR RADIALI SI RADIAL- 
AXIALI CU BILE. Ín tabelele 8.43— 8.46 se indicá metoda de stabilire a duratei de 
functionare pentru un rulment dat sau de stabilire a unui rulment în funcție de durata 
si de condițiile de functionare impuse. 


Relatia generalá de calcul, utilizatá pentru determinarea sarcinii dinamice echi- 
valente, 


P = XVE, + KÉN (8.113) 


este valabilă pentru n > 10 rot/min. 


Sarcina statică echivalentă se determină în condiția n < 10rot/min, cu relația 


Po = XoF, + Kafe (8.114) 


484 ORGANE DE MAŞINI 


Valoarea obținută trebuie să satisfacă relația 


în care C, se determină din cataloagele de rulmenţi, iar f, din tabelul 8.35. 


Exemple de calcul 


1. Care este durata de funcţionare nominală atinsă de un rulment cu bile cu simbolu! 6211 supus la o s 
cină radială Fy = 300 daN, atunci cînd inlul exterior se rotește făță de sarcină cu o turație & = 1 000 rot/m 
Calculul se desfășoară conform indicatiilor din tabelul 8.43. 

2. Care este durabilitatea atinsă de un rulment cu bile cu simbolul 6211, supus la o sarcină radială 
Fp = 480 daN şi la o sarcină axială Fa = 240 daN, atunci cînd inelul interior se roteşte față de sarcină cu o 
turație n = 100 rot/min (tabelul 8.44)? 

3. Sá se aleagă un rulment cu bile care trebuie să 
de n = 1 000 rot/min, o sarcină radială Fp = 530 daN s 
fionare (tabelul 8.45). 

4. Care este durata de funcționare nominală atinsă de un rulment radial-oscilant cu bil 
2213, supus la o sarcină radială Fp = 300 daN si la o sarcină axialá Fa = 50 kgf, atunci cind ine 
roteşte faţă de sarcină cu o turație n = 630 rot/min (tabelul 8.46)? 


suporte, la o turație a inelului interior faţă de sarcină 
să aibă o durabilitate minimă La = 20 000 ore de func- 


simbolul 


| interior se 


Tabelul 8.43 


Calculul durabilitátii unui rulment radial cu bile pe un rînd, 
supus la o sarcină radială 


| Se roteşte inelul exterior 


Simbol l lui | | 
Datele Simbo Wi SST ui F, = 300 daN | F,-0 | 
| | n = 1000 rot/min 
Simbolul Relaţia | Calculul | Rezultatul | Unitátile 
^ | 
V | Se determină diu tabelul 8.47 considerind | V = 1;2 
X F A e] | T" 
= 0e | 
Y VE, | Y=0 | 
d Ke | 1.1,2:300+ 0-0 | P= 350 | daN 
| | | 
C Se determină din cataloagele de rulmenti C = 35400. | daN 
in functie de simbolul rulmentului | | 
| 
| | i 
C | Ic 
ata GP 3 400 : 350 [0-944 | E 
R P 
Ly Se determină din tabelul 8.48 | La = 14500 i ore 
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Tabelul 8.44 
Calculul durabilitátii unui rulment radial cu bile pe un rînd, 
supus la o sarcină radială și axială 


PR 
` Se roteşte inelul interior 


Simbolul rulmentului: 


Datele | 6211 IF, = 480 dal Fa = 240 daN 
| R ! | n = 100 rot/min 
Simbolul | Relaţia | Calculul Rezultatul | Unitátile 
ee 
Gy Se determină din cataloagele de rulmenţi în | = 2 400 daN 
C | functie de simbolu! rulmentului. | 3 400 daN 
o | sl. 
-- | Fa : Co | 240 : 2 400 -— D, -— 
| | 
7 | 
y 


Se determiná din tabelul 8.47 


— | Fg : VF, | 240 : 1. 480 — 
"e 
- | — comparat cu e e 
VE, 
C ata esch —M = en i 
= Se determină din tabelul 8.47 bm 
P XVF, + YFa 10,56. 1-480 + 1,45: 240 | daN 
C C | i C 
ES KS | 3 400 : 616,8 — £g 5,51 => 
B P | dëi 
Lh | Sedeterminá din tabelul 8.48 Ly 72 28 500 | ore 
Tabelul 8.43 
Determinarea dimensională a unui rulment radial cu bile pe un rînd 
impunînd o durabilitate dată 
| Se rotește inelul interior 
Datele | La = 20 000 ore | F,— 530daN | Fa=0 
| | n = 1000 rot/min 
~ Simbolul | Relația | Calculul Rezultatul | Unitățile 
1 | ` 2 | 3 | 4 5 | 6 
i i 
EE EE EE EU FRE 
V Se determiná din tabelul 8.47, | V=1 | 
xz | F Y — | t 
in | considerind —% = 0 «e | X-1 | 


© 


Y | VF, Y'= | 
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Tabelul 8.45 (continuare) 
1 2 | 3 4 | 5 | 6 
| | 
D AVE, + YFa | 1.1.530-+0.0 P = 530 | daN 
| i 
C ; G | an 
Ss Se determină din tabelul 8.48 — = x = 10,6 
JI a x | 
C C ep 10,6 - 530 | C = 5618 | daN | 
I 
— Din cataloagele de rulmenti se alege rulmentul | | 
în funcție de diametrul arborelui stabilit în 
construcția respectivă: 6212 C = 5700 | daN 
6311 | C = 5600 | " 
Tabelul 8.46 
Calculul durabilitátii unui rulment radial oscilant cu bile pe douá rinduri 
, | | Se roteşte inelul interior 
Datele Simoni eo mearga: Fp = 300 daN | Fa = 50 daN |— 
| n = 630 rot/min 
Simbolul Relația Calculat — | Re | 


V 


Se determiná din tabelul 8.47 


Rezultatul 


Unitátile 


| 
V1 | = 
e e d d & = 0,27 | 
F, 50 F | 
" I | | — 20,16 | — 
_ VE, BW 1. 300 | VF, | 
x "` | 
Fa Fa | 
D comparat cu e eng 4 =s 
VF; mE VF, | 
X e | 
Y Se determiná din tabelul 8.47 ect | = 
Y 2, | 
P XVF, + YF | 11.300 + 2,3- 50 — 415 | daN 
Se determină din cataloagele de rulmenti în C = 3 400 | daN 
C functie de simbolul rulmentului i | 
| 
C | C | 
= C:P | 3 400 : 415 = =8,19 | x 
EN. | P | 
Lh Se determină din tabelul 8.48 Lj = 14000 | ore 
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Valorile coeficienţilor V, X si R pentru rulmenții radiali și radial-axiali cu bile 
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8.3.2.6. CALCULUL DE ALEGERE A RULMENTILOR RADIALI SI RADIAL 
AXIALI CU ROLE. Tipurile NJ şi NUP suportă sarcini axiale reduse. Capacitatea 
lor de încărcare depinde de posibilitatea de absorbție a căldurii rezultate în urma f 
cării rolei pe suprafața frontală a umărului. Sarcina axială admisibilă este dată de re- 
Jatia 
Fa e Qa H 
n 


a, 


(8.115) 


în care: Q este constanta axială dată în cataloagele de rulmenţi; a — un coeficient in 
functie de ungere şi de absorbția căldurii a = 600 ... 700 pentru o absorbție foarte bună 
a căldurii, prin răcire cu cantități mari de ulei, la o sarcină cu durată scurtă; a = 280 ... 
350 pentru o absorbţie bună a căldurii, ungere cu cantități mari de ulei, sarcini temporare ; 
a = 130... 160 pentru ungere cu ulei, exploatare continuă, sau ungere cu unsoare la 
sarcini temporare; a = 70... 80 pentru ungere cu unsoare, exploatare continuă. 

Relaţia (8.19) nu este valabilă la turatii reduse și la turatii foarte mari. Se recomandă 
ca valori ale sarcinii axiale pentru rulmentii din seriile 10, 2, 3 si 4, Fa < 0,5 Co, iar pen- 
tru seriile 22 și 23, Fa <0,3 Co. 


Exemple de calcul 


1. Care este durata de funcţionare nominală atinsă de un rulment radial cu role cilindrice simbol NU 310 
supus unei sarcini radiale F, = 1 000 daN şi la o turație n = 500 rot/min; se rotește inelul interior față de sar- 
cină (tabelul 8.49), 

2. Care este durata de funcţionare nominală atinsă de un rulment radial-oscilant cu role butoi pe două 
rînduri, simbol 22315, supus unei sarcini radiale, Fy = 500 daN, unei sarcini axiale Fay = 500 daN și la o tu- 
rație n = 500 rot/min; se rotește inelul interior față de sarcină (tabelul 8.50). 

3. Care este durata de funcționare a unor rulmenţi radial-axiali cu role conice montați ca în figura co- 
respunzătoare variantelor 1a si 1b din tabelul 8.5 asupra cărora acţionează sarcinile radiale To = 600 daN 
și Fa = 200 daN, la turatia n = 1 600 rot/min? Simbolul rulmentilor si capacitatea de încărcare dinamică 
sînt: rulmentul I, 30 508; Ci = 5 600 daN; rulmentul II, 30306; Co = 3 750 daN. Se rotesc inelele inte- 
rioare față de sarcină, (tabelul 8.51). 

4. Care este durata de funcţionare a unor rulmentti radial-axiali cu role conice montați ca in figura cores- 
punzătoare variantelor 2a și 2b din tabelul 8.5 asupra cărora acţionează sarcinile: Fa = 600 daN; Fu = 


C 200 daN și Ka = 500 daN la turatia n = 1 600 rot/min. Simbolul rulmentilor și capacitatea de încărcare 
dinamică sînt: rulmentul I: 30 308; Cy = 5 600 kgf; rulmentul II: 30 306; Cu = 3 750 kgf. Se rotesc inelele 


interioare față de sarcină (tabelul 8.52). 
Tabelul 8.49 


Calculul durabilitátii unui rulment radial cu role cilindrice 


eg 


Simbolul rul tului: Se rotește inelul interior 
Datele E NUSO = e F, = 1000 daN 
5n — 500 rot/min 
Simbolul Relatia Calculul | Rezultatul | Unitátile 
V La rotirea inelului interior, V — 1 | Ps! -— 
| La rotirea inelului exterior V — 1,2 | 
P | VE, 1- 1000 P -—1000| daN 
C Se determină din cataloagele de rulmenţi in funcție | C — 6 400 daN 
de simbolul rulmentului | 
C | RE: bi 3 
= G iP | 6 400: F 000 | — = 60,4 E 
P | | | P | 
Ly | Se determină din tabelul 8.53 | Ly œ 16000| ore 
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Tabelul 8.50 


Calculul durabilitátii unui rulment radial-oscilant cu role butoi pe două rînduri 


„a 


; Simbolu! culmentului: Eer Dee ranor 
Datele 22315 Fp = 500 daN |Fa = 1500daN | 
u Le n = 500 rot/min 
Simbolul | Relația Calculul Rezultatul Unitățile 
aaa E 
V | Se determinà din tabelul 8.54 V = 
a | , e = 0,37 = 
_ Fa 1 500 Fa e 
d VF, 1 500 VF, ` y 
d | E 
— c. comparat cu e Fa e = 
i VF, VF, 
X : X = 0,67 
H Se determină din tabelul 8.54 EP - 
| Y Y —2,6 
E XVF, + YF, 0,67 . 1. 500 + 2,7. 1.500 P 24385 daN 
C | Sedeterminá din cataloagele de rulmenti in functie C — 20 000 daN 
8 | de simbolul rulmentului 
C ; | C 
Gë OP 20 000 : 4 385 — = 4,56 — 
Nac | P 
Ly | Se determină din tabelul 8.53 Lp aœ 5000 ore 
Tabelul 8.51 
Calculul durabilitátii unei perechi de rulmenţi radiali-axiali cu role conice 
supuși unor sarcini radiale 
Simbolul I —30308 | Cy —5600daN Far = 600 daN 
rulmentilor: - 
H = 30306 — |  Cqp = 3750 daN Ft = 200 daN 
Datele 
Se rotesc inelele interioare n = 1 600 ror Ka = D 
min 
Montajul rulmentilor conform iigurii corespunzătoare variantelor 1a si 1b din tabelul 8.34 
Simbolul Relaţia | Calculul Rezultatul Unităţile 
1 2 3 4 5 
X . Fi : Ars 0,4 
x: Se consideră —%- > e şi se aleg în această F 04 
4X TI VF. T LII =, 
Y " e x r e , == 
i situatie din tabelul 8.54 valorile in functie Es i, | 
Yu şi de simbolul rulmentului i Zen d DA 
er ej — 0,35 
[281 | €II = 0,31 
V | E et | 
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Tabelul 8.51 (continuare) 
1 | 2 | 3 4 | 5 
F 600 F | 
S —— 125353. | daN 
Ka Yr Si Yi | 
F | 200 F 
LH | TY SM 2105 | daN 
Yn | 1,9 Yn | 
| F 7 F, Eur | 
Së TI comparat cu = me a GE = 
Yr Yn ĝi Yn 
— Din tabelul 8.34 se determină ipoteza de | 
calcul din varianta: l a | zë 
Bai | Relatiile de calcul se stabilesc din tabelul | 
Fay | 8.34 in funcție de varianta determinată i 
| anterior | 
0,5F,  0,5.600 | | 
Far = —— = — = Fa = 176,5 daN 
| Ya ki | 
| 0 Fan = Far + Ka Fan = 176,5 | daN 
| Se verifică ipoteza initialà: ! 
Fa | 
— >e 
VF, 
= 7 | 176,5 HE 
| T e i E i uo mE 
| Fu | 600 Ey 
Piss ! d ll iis 
| F 176,5 Fai | 
SÉ = en | EC 20,9 2 m > 6 
"it | 200 Fun PENES 
Kai Se determină, dacă este cazul, noile valori Xp | 
Am pentru Arm si Yr, i din tabelul 8.54 Xr = 0,4 | u 
Er | Mq 0 
Yi | | Y41el9 | 
| Sarcina echivalentă se calculează conform | 
| relațiilor din tabelul 8.34 în funcție de | 
| ipoteza de calcul | 
PI i Pi = Pr Ca — 600 | daN 
Pu | Pr = An Fr + Yia = 0,4- 200 + | Pg = 415 | daN 
| + 1,9. 176,5 | 
i | 
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Tabelul 8.51 (continuare) 


1 | 2 | 3 | 4 | 5 
-——————————— ————————— —  QÓÀ 
| (e | 5 600 G 
` heis | 560 ss 0 33 SS 
să Pr | 600 | Pi | i 
p "wee. | PC 37s0 C i 
Cu 3.750 UH. 904 | o 
Pir | 415 UL E EE Mi 
f Lu 2 18000 | ore 
Ly | Sedeterminá din tabelul 8.53 s | SC 
Lyn zæ 16000 | ore 


Tabelul 3.52 

Calculul durabilitátii unei perechi de rulmenţi radiali-axiali cu role conice 

supuși unor sarcini radiale și unei sarcini axiale 
EE 


| I = 30308 Cy = 5 600 daN | F, = 600 daN 
| 1123030 | (Cg —37590daN | F,r = 200 daN 
Datele z 3 P E Bucale .15 
€ 
Se rotesc inelele interioare n = 1 600 p | Ka = 500 daN 
| Montajul rulmenţilor conform figurii corespunzătoare variantelor 2a si 2b din tabelul 8.54 
Simbolul | Relația | Calculul | Rezultatul | Unitățile 
=s "— — | — M E TET VUES GN MEN 
1 | 2 | 5 | 4 | 5 
n 7 A 
X1 3 , , ^ Fa s ` 8 reet? | 
e Se consideră > e şi se aleg în această E | 
Kéi PES , c Xr = 04 | 
y orum us LE UE MNA YrsedhT | 
e | situație, din tabelul 8.54 valorile în funcţie E i 9 
Yir d» simbolul rulmentului Vu = 1, 
simbolul rulmentului RA | 
er e = 0,35 | 
€1I err — 0,31 | 
I | E ad 
F 600 LN Aë | 
1 e = | — ES 353 daN 
ZE Yr | LI: ant Alert. HESS 
Y F, | 200 i | 
SE SH (Gei | dan 
Yn | 1,9 Yu 
F - F $ F d F. II 
Sc | —l comparat cu ER 2i p Ra - 
YT Yu —— | E Yu seste 
F E, ; 
Dacă —1 > n. se determiná valoarea: | 
| Yr Yir 
Fy Fy x | 
lz Ge = 0,5 (353 — 105) | 124 | daN 
Yr Yn 
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Valorile coeficienţilor V, X si Y pentru rulmenfii radiali și radial-axiali cu role 


Tipul rulmentului 


Rulmenti radiali-axiali cu 
role conice pe un rind 
30202 — 30208 
30209 — 30222 
30224 — 30230 
30302 — 30303 
30304 — 30307 
30308 — 30319 
30320 — 30324 
32206 — 32208 
32209 — 32213 
32214— 32224 
32303 — 32307 
32308 — 32319 
32320 — 32324 
31305— 31314 


| Inelul interior 


| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 
| 


față de sarcină 


se 
rotește | 


H 


| 
| 


nu se 
roteste 


Rulmenti radial oscilanticu 
role butoi pe două rînduri 
21304— 21309 
21310— 21316 
21317— 21322 
23922 — 23034 
23036 — 23068 
23072 — 230/670 
23122 — 23128 
23130 — 23132 
23134— 23176 
23180 — 23196 
22205— 22215 
22216 — 22220 
22222— 22252 
22254 — 22264 
23218 — 23220 
23222— 23252 
23256 — 23264 
23272— 23292 
22308 — 22312 
22313— 22326 
22328 — 22340 
22344 — 22348 
22352 — 22356 


| 
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8.3.2.7. CALCULUL DE ALEGERE A RULMENTILOR AXIALI CU BILE. 
Metoda de stabilire a durabilitátii rulmentului este dată în tabelul 8.55. Relația de calcul 
utilizată pentru determinarea sarcinii dinamice echivalente este 
P = Fa. (8.116) 
În cazul unor turatii mari, este necesară o verificare a sarcinii axiale de lucru, care 

nu trebuie să se situeze sub o valoare minimă dată de relația 


(8.117) 


în care M se indică în cataloagele de rulmenţi pentru fiecare dimensiune de rulment. 


Exemplu de calcul 
Care este durata de functonare nominală atinsă de un rulment cu bile, simbol 51211, supus unei sarcini 
axiale Fa = 560 daN la o turație n = 1 000 rot/min (tabelul 8.55)? 


Tabelul 8.55 


Calculul durabilitátii unui rulment axial cu bile pe un rînd supus la o sarcină axială 
L—————————————————————————————D 


| 
| Si lul rul lui: | 
Simbolul rulmentulu n = 1 000 rot/min 


Datele | 51211 | | 
Simbolul Relația | Calculul Rezultatul Unităţile 
| l 
pi P = Fa P = 560 | daN 
—— | ën Si m. ETE = 
| 
C | Se determină din de € — 5 500 daN 
| rulmenţi în funcţie de simboh A 
| mentului 
- im ME 
C | C 
MAE CP 5500 : 560 — = 9,82 = 
P | P 
b —| = me = 
Lg | Se determină din tabelul 8.45 | La & 16000 | ore 


8.3.2.8. CARACTERISTICI COMPARATE. Pentru unele caracteristici tehnice 


comparate ale rulmentilor este dat tabelul 8.56. 


8.3.3 AJUSTAJE SI TOLERANTE DE MONTAJ 


În alegerea ajustajului pentru montarea rulmentilor trebuie să se țină seama de 
următorii factori principali: felul și mărimea sarcinii, temperatura și condițiile de func- 
tionare ale rulmentului, asigurarea unei montări și demontári simple, tipul şi dimen- 
siunile rulmentului. 

Criteriile orientative pentru alegerea toleranțelor si alezajelor reazemelor cu rul- 
menti sînt date în tabelul 8.57. 
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Tabelul 8.57 (continuare) 
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Rulmenti cu bile pentru arbo- 
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inelul montat în carcasă, di- 
Sarcină rotativă față de ine- 


rectia sarcinii este nedeter- 
lul montat 


cînd centrarea radială este | 
minată 


făcută de un alt rulment 


care totală, temporară a la- 


gărului 
Aflux de căldură prin fus 


Sarcini normale 
în con 
Rulmenti axiali cu bile 
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Lágáruiri cu precizie mare 
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Ca observatii generale se remarcá urmátoarele: rulmentul se monteazá de regulá 
pe arbore printr-un ajustaj cu stríngere; la rulment mari se prevede un ajustaj mai 
strîns, decît la rulmentii de dimensiuni mici; la rulmentii cu role se prevede un ajustaj 
mai strîns decît la rulmentii cu bile; abaterile de formă ale arborelui si alezajului car- 
casei nu trebuie să depășească 1/2 din valoarea cîmpului de toleranță prescris; la carcasele 
executate din două părți, nu se admit ajustaje cu strîngere. 

Influența ajustajului cu stringere asupra jocului rulmentului. La montarea rulmen- 
tilor in ajustaje cu stringere, diametrul interior se mărește, iar cel exterior se micșorează, 
reducînd jocul radial al rulmentului cu următoarele valori considerate ca medii: 70% 
din strîngerea maximă realizată la arbore; 50% din stringerea maximă realizată la car- 
casele din oţel; 30% din strîngerea maximă la carcasele din metal ușor. In baza acestor 
valori de reducere a jocului radial, se stabilește grupa de joc (C1 ... C5) a tipodimensiunii 
rulmentului ales. 

Se recomandă ca valoarea maximă a stringerii inelului interior al rulmentului pe 
arbore să nu depășească 0,59/,, din diametrul alezajului d, iar strîngerea minimă cerută 
pentru o așezare corectă a inelului interior pe arbore să fie de cca 0,1%/9g din diametrul 
alezajului D. i 

Rugozitatea suprafețelor in zonele de montaj ale rulmentilor. In tabelul 8.58 sînt 
date valori orientative pentru rugozitatea suprafetelor arborilor si alezajelor la montajul 
rulmentilor. 


Tabelul 8.58 


Recomandări pentru valoarea maximă Ra, in um, a rugozitátii suprafețelor arborilor 
și alezajelor în zonele de montare a rulmentilor 


| Arbori | Alezaje 


Conditii de montaj Diametrul, in mm 


X18 | 20—80, 85—200 | > 200 | x30 | 35— 120 > 120 

| | 

Precizie foarte mare (rulmenţi | | 

în clasă de precizie UP) | 0,25 0,5 | 0,8 | 1,25 | 0,63 1 1,6 

Precizie ridicată, ajustaj cu strîn- | | 

gere sau sarcină mare 0,5 1 | L6 | 25 1 2 3,2 
i E | | 

Precizie normalá | | | 

Ajustaj liber sau sarcină mică | 1 1.6 | 2%5 | 3,2: 4i 1,6 3,2 4 


8.3.4. PRINCIPII SI PARTICULARITĂȚI DE MONTARE 
A RULMENTILOR 


Utilizarea rulmentilor in lăgăruiri impune cunoaşterea si respectarea unor prin- 
cipii de aranjare şi montare a lor. 

8.5441. LĂGĂRUIREA CU RULMENT CONDUCĂTOR FIX SI RULMENT: 
LIBER. Montajui rulmentilor este astfel realizat încît la unul din capete lagărul să aibă 
o poziție axială fixă atît pe arbore, cît și în carcasă. La celălalt capăt se asigură posibili- 
tatea unei deplasări axiale relative a arborelui față de carcasă (fig. 8.102— 8.104). O 
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asemenea soluție este recomandată pentru lăgăruirea arborilor lungi sau în situații în 
care se prevede posibilitatea unei dilatări termice a arborelui. Prezintă avantajul pre- 
scrierii unor tolerante mai puțin precise în lungime pentru piesele ansamblului. In cazul 
arborilor foarte elastici se preferă lágáruirea acestora cu rulmenti oscilanti cu bile sau 
cu role. 

8.3.42. LĂGĂRUIREA LIBERĂ AXIAL. În acest montaj se asigură un joc axial 
minim al întregii lăgăruiri, astfel încît rulmentii să nu lucreaze pretensionati in nici o 
situaţie posibilă (datorită tolerantelor de montaj sau a dilatării termice). Asemenea lá- 
gáruiri pot utiliza rulmenţi radiali cu bile pe un singur rînd, rulmenţi radiali cu bile (tip 
magnetou) si rulmenţi cu role cilindrice (tip NJ). Acestea sînt aplicabile în cazul unor 
arbori scurți care permit abateri în limite mici de la o poziție axială fixă (fig. 8.105 şi 
8.106). Soluția prezintă o construcție mai simplă, utilizînd un număr mai redus de piese 
şi permite alezarea unor găuri la acelaşi diametru, fără trepte. 

8.3.4.3. LĂGĂRUIREA CU REGLAREA JOCULUI AXIAL AL RULMENTILOR. 
Această lăgăruire intervine atunci cînd sînt utilizați rulmenţi radial-axiali cu role conice 
sau cu bile. În aceste situații se poate realiza la montaj o lágáruire cu joc sau cu preten- 
sionare. Fiecare rulment preia sarcini axiale numai într-un singur sens. : e 

Construcţia reazemelor cu rulmenţi cu joc. Montajul rulmentilor cu bile (fig. 8.107) 
$i cu role (fig. 8.108), in care se asigurá reglarea jocului axial prin inelele exterioare aie 


TS 


Geen Zi 


Fig. 8.107 
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rulmentului, se utilizeazá in urmátoarele conditii: distanta maximá dintre reazeme nu 
trebuie să depășească 8 d la rulmenţi cu bile si 14 d la cei cu role; diferența maximă 
de temperaturá dintre carcasí si arbore nu trebuie sá depáseascá cca 20?C; unghiul de 
contact 8 z 120. 

Lăgăruirile cu rulmenti cu role conice (fig. 8.108) se utilizează la viteze mai mici 
$i solicitări mai mari decît lăgăruirile cu rulmenti cu bile; funcționează cu zgomot mai 
mare și necesită arbori mai rigizi. Sistemul se aplică în situațiile în care inelul interior 
al rulmentului se rotește. 


Montajul cu reglarea jocului axial prin inelul interior al rulmentului (fig. 8.109 
şi 8.110) se utilizează în aceleași condiții ca și montajul din fig. 8.107 şi 8.108, cu deose- 
bire că la o diferență mare de temperatură între carcasă și arbore, jocul radial și axial 
al rulmentului crește. 

De asemenea, în acest montaj lăgăruirea apare mai rigidă (L, > L,) decît in monta- 
jele din fig. 8.107 si 8.108, unde L, < L,. Reglajul inelelor interioare (care se montează 
cu strîngere) este mai dificil. Sistemul se utilizează, de obicei, în situaţiile în care inelul 
exterior se roteşte. 

Lăgăruirea unui arbore cu un reazem care să preia în ambele sensuri forțele axiale 
şi cu celălalt reazem deplasabil axial, cu reglarea jocului prin inelele exterioare ale rul- 
mentilor (fig. 8.111 şi 8.112) se utilizează în următoarele condiții: distanța dintre reazeme 
nu este limitată; la o dilatare termică a arborelui rulmentul din dreapta suportă depla- 
sări axiale; pentru toti rulmentii radial-axiali indiferent de mărimea unghiului de con- 
tact. 
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Fig. 8.111 Fig. 8.112 
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Fig. 8.113 Fig. 8.114 


Lăgăruirea unui arbore cu un reazem care să preia în ambele sensuri forțele axiale 
si cu celălalt reazem deplasabil axial, cu reglarea jocului prin inelele interioare ale rul- 
mentilor (fig. 8.113 si 8.114) se utilizează în același condiții ca si montajele din fig. 8.111 
si 8.112. E 

De remarcat cá reazemele din fig. 8.113 și 8.114 au o rigiditate mai mare (L, > L,), 
decît in montajele din fig. 8.111 si 8.112 unde L, — L, 

Construcţia reazemelor cu rulmenti pretensionati. În scopul micșorării jocurilor 
din rulmenţi si deci a măririi rigiditátii reazemelor, cu o influență directă asupra: preci- 
ziei de funcționare, se utilizează montarea rulmentilor radiali si radial-axiali, cu preten- 
ci >nare. 

Pretensionarea se poate asigura astfel: cu inele distantoare de diferite lungimi 
(L, Æ Lj, amplasate între inelele interioare $i exterioare ale rulmentilor (fig. 8.115 
si fig. 8.116) sau cu un inel de ajustare montat între inelele interioare ale rulmentilor 
(fig. 8.117) ; cu arcuri dispuse echidistant, care actioneazá cu o fortá constantá pe inelul 
exterior al rulmentului (fig. 8.118); prin rectificarea suprafetei frontale a inelului exte- 
rior sau interior al celor doi rulmenti montati aláturat (fig. 8.119 si 8.120), jocul j rea- 
lizat prin rectificare preluîndu-se prin strîngerea suruburilor capacului (v. fig..8.119) 
sau a piulitei (v. fig. 8.120). 

În fig. 8.121 reglarea jocului la rulmentii radial-axiali cu role conice se face cu aju- 
torul unei piulite care strînge inelele exterioare. 

Metode de reglare a jocului axial. Atít la rulmentii radial-axiali cu bile, cit si la cei 
cu role este necesar să se prevadă posibilitatea reglării jocului. Această reglare se face 
prin deplasarea axială a unuia din inelele rulmentului. Pentru exemplificare, în fig. 8.122— 
8.126 se dau cîteva montaje, cu rulmenţi cu bile. Soluția constructivă se aplică la fel 
si în cazul rulmentilor cu role conice. 

În fig. 8.123 reglarea se face printr-un inel ajustabil montat sub capac. În construc- 
tia din fig. 8.124 reglarea se face prin intermediul unui stift filetat asigurat cu o contra- 
piulitá. Solutia din fig. 8.125 utilizează trei şuruburi cu vîrf conic, montate echidistant, 
care prin intermediul unei bucșe realizează forța necesară reglării jocului. Reglarea jo- 
cului în montajul din fig. 8.126 este realizată de o bucsá specială a cărei deplasare axială 
se face prin intermediul unei piulite de rulment. 

8.3.4... METODE DE FIXARE AXIALÁ A RULMENTILOR. Alegerea modului 
de fixare este în funcţie de particularitátile constructive ale arborelui, de mărimea forței 
axiale care acționează în rulment şi de turatia rulmentului. 
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"Fig. 8.130 


Fig. 8.134 


În cazul unor forte axiale neglijabile (de ex. lăgăruirea arborilor cu roți dințate ci- 
lindrice cu dinţi drepți) si pentru viteze periferice mici, fixarea axială se poate face cu 
un inel sectionat în două și asamblat cu ajutorul unui inel de siguranță pentru arbore 
(STAS 5848-58) ca în fig. 8.127. În fig. 8.128 este dat, pentru aceleași condiții, un alt 
sistem de fixare cu ajutorul unui inel elastic special, îndoit la unul din capete şi introdus 
în gaura, dată la montaj prin inelul de limitare și arbore. La viteze mijlocii se utilizează, 
de preferință, inelele de siguranță pentru arbore (fig. 8.129). La viteze și forțe axiale mari, 
se impune o fixare mai rezistentă, fie cu o piulitá de rulment (STAS 5816-66) , fie cu 
o piulifá obișnuită (fig. 8.130 si 8.131). éi al 

În cazul existenței în timpul funcționării a unor forțe axiale se utilizează, în funcție 
de turatia arborelui, o fixare cu: inel și stift (fig. 8.132); surub și șaibă asigurată cu o 
saibá de sigurantá (STAS 2241-56) (fig. 8.133); bucse de construcție specială la rulmentii 
cu alezaj conic (fig. 8.134). m 

Ín fig. 8.135 se prezintá modul de limitare a deplasárii axiale a cámásii rulmentilor 


8.3.5. UNGEREA RULMENTILOR 


Pentru ungerea rulmentilor se utilizează unsori consistente și uleiuri minerale de 
calitate. Stabilirea lubrifiantului si a intervalelor între care trebuie să se facă ungerea 
depinde de mărimea rulmentului, turatia, sarcina $i temperatura de functionare. Un 
lubrifiant adoptat conditiilor de functionare si bine dozat asigurá pierderi minime prin 
frecare si deci o temperatură joasă a rulmentului. l . 

8.3.5.1. UNGEREA CU ULEI. Se recomandă, de obicei, in urmátoarele situatii: 
rulmentii lucrează într-un spațiu în care se utilizează ungerea cu ulei pentru alte organe 
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in mişcare; este necesară evacuarea căldurii din lagár; este necesar un control continuu 
al ungerii; este necesară o evacuare si o înlocuire ușoară a lubrifiantului utilizat. 

În cazul turatiillor mari, ungerea cu ulei reprezintă singura soluție adoptabilă. 

Viscozitatea uleiului ales trebuie adaptată la condițiile de funcționare ale rulmen- 
tului. Aceasta va fi foarte mică la viteze mari și va crește odată cu scăderea vitezelor de 
rotaţie şi creşterea sarcinilor. În general, pentru condiții normale de functionare, se re- 
comandă, ulei cu o viscozitate de 12—22 mm?/s (12—22 cSt a 2—3^E) la 50°C. 

Viscozitatea şi cantitatea de ulei au o importanță deosebită asupra temperaturii 
de funcționare a rulmentilor. Experimental se constată că sint două posibilități de ob- 
tinere a unei temperaturi minime în ungerea cu ulei: o ungere săracă sau o ungere foarte 
bogată. Dacă viteza nu cere o răcire a rulmentului este de preferat ungerea săracă, deoa- 
rece în această situație apar pierderi prin frecare mai mici. 

Se utilizează următoarele sisteme de ungere cu ulei: 

Ungerea în baie de ulei. Sistemul este adecvat pentru turatii mici. Spațiul din car- 
casă trebuie să fie dimensionat suficient. Nivelul uleiului nu trebuie să depășească ju- 
mătatea corpului de rostogolire. 

Ungerea cu circulație de ulei. Metoda este utilizată acolo unde este necesară o răcire 
a rulmentului. Uleiul trebuie dirijat direct pe corpurile de rostogolire si pe căile de ru- 
lare. Circulaţia uleiului este asigurată de o pompă. 

Ungerea prin picurare de ulei. Presupune o instalație cu o supraveghere continuă 
care să asigure o picurare a uleiului la intervale reglabile de timp direct în rulment. 

Ungerea prin ceață de ulei. Se utilizează la turatii mari. Se realizează o ungere con- 
tinuă cu o cantitate minimă de ulei dozată exact. Ceața este produsă de o instalație care 
realizează un amestec de ulei pulverizat și aer pe care îl conduce sub presiune la locul de 
ungere sau de însăși carcasa mecanismului prin mişcarea altor piese. Sistemul este con- 
venabil la rulmentii supuși unor viteze mari de rotație, se obține un flux continuu de lu- 
brifiant, bine dozat și în cantitate mică. 

Ungerea prin injecție de ulei. Jetul de ulei se trimite cu o viteză mare (de cca 15 m/s) 
între inelele rulmentului și colivie. Se recomandă o viscozitate a uleiului de cca 7— 
10 mm?/s (1,5—1,8*E) la 50°C. Sistemul se utilizează la turatii și sarcini mari, unde eva- 
cuarea căldurii produse se impune și unde există necesitatea menținerii unei precizii 
mari în funcționare. 

Pentru alegerea sistemului de ungere cu ulei se dau în tabelul 8.59 indicaţii în func- 
tie de valorile maxime ale produsului dintre turatia rulmentului, în rot/min, şi diametrul 
la mijlocul corpurilor de rulare,în mm (del) care permit funcționarea rulmentilor la 
temperaturi acceptabile. 

Tabelul 8.59 


Alegerea sistemului de ungere cu ulei în funcţie de valoarea produsului ndm 


RI N NN N III IN beggen 
r | Indicele 
Sistemul de ungere ndm 


gd 


Ungere în baie de ulei | < 100 000 

Ungere cu circulație de ulei j | < 400 000 

Ungere cu circulare forțată de ulei | Se < 750 000 2 
Ungere prin picurare de ulei | < 500 000 

Ungere prin ceață de ulei E j Ë < 1000 000 f 
Ungere prin injecție de ulei i | < 1 300 000 
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8.3.5.2. UNGEREA CU UNSOARE. Se utilizează în cazul unor turafii joase şi 
atunci cînd nu se solicită o răcire cu lubrifiant a lăgăruirii. Atunci cînd se poate aplica 
ungerea cu unsoare, aceasta dă în condiții identice de funcționare o temperatură mai 
joasă decît ungerea cu ulei. Oferă următoarele avantaje: construcție simplă a lágáruirii 
si o etanșare mai simplă si mai sigură decît în cazul ungerii cu ulei. 

Cantitatea de unsoare utilizată se reinoieste după ce și-a pierdut consistenţa și cu- 
loarea. Intervalul de reungere se stabilește printr-un control periodic al aspectului un- 
sorii sau prin prescriptii de funcționare. Schimbarea unsorii se face după îndepărtarea 
prin spălâre a vechii unsori. 

Temperatura de exploatare și durata de utilizare a unei unsori depinde de: felul 
unsorii, calitatea etanșării, condiţiile de funcționare şi tipul rulmentului. 

În tabelul 8.60 se dau recomandări privind valorile maxime ale indicilor dm si 
ai DH pentru care se admite ungerea cu unsoare (D este diametrul interior, în ram iar 
H — înălțimea totală, în mm). În cazul în care se montează un rulment radial alături 
de un rulment axial se ia în considerare indicele ndm. 


Tabelul 8.60 


Valorile maxime ale indicilor ndm si 1 V DH în funcţie de tipul rulmentului, 
pentru care se recomandă ungerea cu unsoare 


PR MM ——— HM M M 


TIPUL RULMENTULUI n* dm n VDH 

Rulmenti radiali cu bile < 500 000 
Rulmenți radiali si radiali-axiali cu bile (cu unghi de j 

contact de 15°) < 750 000 
Rulmenti radial-axiali cu bile seria 72 B si 73 B < 400 000 
Rulmenti cu role cilindrice cu un singur rînd de role E < 400 000 | 
Rulmenti cu role cilindrice cu două rînduri de role, Ri | 

seria NN 30 K si NNU 49 < 500 000 
Rulmenti radial-axiali cu role conice < 200 000 


Rulmenti axiali cu bile | « 80000 


8.3.6. ETANSAREA RULMENTILOR 


Etanșarea rulmentilor este realizată în scopul protecției acestora împotriva impuri- 
tátilor şi evitării ieșirii lubrifiantului. Sistemul de etanșare trebuie să țină seama de felul 
lubrifiantului, sistemul de ungere, calitățile mediului ambiant, viteza periferică a ar- 
borelui, temperatura de funcționare etc. 

Ca principiu de funcționare se disting două tipuri de etanșări: etanșări în care ele- 
mentul de etanșare este apăsat pe arbore (etansári cu contact); etansári în care se. men- 
tine un spaţiu între piesele in mișcare (etangári fără contact). 

Luind drept criteriu viteza perifericá maximá admisá, in tabelul 8.61 se dau citeva 
valori orientative pentru alegerea tipului de etansare. 
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Tabelul. 8.67 


Viteza periferică maximă în funcţie de tipul etanșării 


ETANŞAREA | Umas, M/s 
Cu contact 
Inele de pîslă | 4—5 (7) 
Mansete din piele sau material plastic | 7—15 


Fără contact 


Canale pentru centrifugarca uleiului < 20 
Inele pentru centrifugarea uleiului să A 
Labiürinftk | < 30 


8.3.6.1. ETANSÁRILE CU CONTACT. Etansári cu inele de pislă. Inelele se con- 
fectioneazá din pîslă tip A STAS 4218-60, îmbibată la 70—80?C cu un amestec de 2/3 
ulei mineral și 1/3 seu sau parafină. Se utilizează, în funcție de calitatea suprafeței pe 
care freacă, pînă la viteze de 4—5 m/s pentru o rugozitate a suprafeței Ra = 6,3 um. 
În cazul rectificării suprafeței de contact la o rugozitate Ra % 1,6 um, viteza poate 
creşte ia circa 7 m/s. Sînt folosite, de obicei, pentru etanșarea lagărelor cu rulmenţi 
unși cu unsoare consistentă (pentru evitarea scurgerii unsorii și a pătrunderii prafului), 
la arbori cu diametrul de la 10 pînă la 180 mm. Temperatura maximă de funcționare 
este de circa 90*C. Nu se folosesc la limita a două spaţii cu diferenţe de presiune și în 
prezența unei concentrații mari de impurități în mediul ambiant. 

Forma și dimensiunile inelelor și canalelor pentru inelele de pislá sînt date în STAS 
6577-62. Se recomandă ca duritatea suprafeței arborelui din dreptul inelului de pislă 
să fie de min. 45 HRC. 

Un inel se consideră suficient (fig. 8.136) la etangári de rulmenţi care funcționează 
în spatii uscate si curate. Pentru o demontare și schimbare ușoară, canalul inelului de 
pislă se face uneori deschis lateral si acoperit cu un capac special (fig. 8.137). În scopui 
măririi eiicacitátii pot fi montate alăturat două inele de pislá (fig. 8.138). 

Dacá temperatura in functionare nu depáseste punctul de topire al unsorii consis- 
tente, se poate utiliza construcția cu două canale, din care cel exterior contine inelul de 


Fig. 8.138 Fig. 8.139 


Fig. 8.136 


pislá, iar celălalt este umplut cu unsoare consistentă. În felul acesta se îmbunătăţeşte 
ungerea suprafeței aflate în frecare și se e obține o creștere a duratei de funcționare a ine- 
Iulai de pislá. 

Pentru păstrarea în timp a contactului dintre arbore si pîslă se poate utiliza si cons- 
tructia din fig. 8.139. 
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Etansári cu granituri — mansetá de rotație (Simmerring). Tipurile şi dimensiunile 
de montare pentru garniturile-manşetă de rotaţie standardizate sint date în STAS 5907-67. 

Folosirea manșetelor de rotație se recomandă în următoarele condiții de funcționare: 
diferența de presiune dintre cele două laturi ale etanșării de cca 0,5 daN/cm?; viteza 
periferică maximă a arborelui față de garnitură de 10 m/s. 

Conform STAS 5907-67 se disting trei tipuri constructive: 

— Tipul RA, de utilizare generală, cu armătură interioară; diametrul arborelui 
etansat d = 6...250 mm. 

— Tipul RB, cu carcasă, folosit în cazul in care este necesară o montare mai ușoară 
a manşetei in locas; diametrul arborelui etanșat d = 6 ... 500 mm. 

— Tipul RC, cu carcasă și capac, limitat ca utilizare la cazurile în care este necesară 
protecția sporită a buzei de etanșare şi o rigiditate mărită a întregii garnituri; diametrul 
arborelui etangat d — 22 ... 500 mm. 

Se recomandă să se dea o atenţie deosebită rugozitátii fusului pe care se produce 
etanșarea. O rugozitate Ra = 1,6 um a arborelui este admisă la diametre între 40 şi 300 mm 
și turatii pînă la 100 rot/min. Scăderea diametrului și creșterea vitezei periferice impune 
micșorarea rugozitátii pînă la Ra = 0,2 um. La viteze periferice mai mari de 4 m/s se 
recomandă ca suprafață arborelui să fie călită sau cromată dur. 

Montarea manșetelor de rotație comportă respectarea formei, a dimensiunilor si 
tolerantelor date prin STAS 7950-67 pentru locașuri. La diferente de presiune dintre cele 
două laturi ale etanșării, garniturile se montează corect, atunci cînd presiunea ajută 
acțiunea arcului, presînd garnitura pe suprafața arborelui. 

8.3.6.2. ETANSÀRI FĂRĂ CONTACT. Sînt utilizate în situaţiile în care turatia 
depăşeşte limitele admise pentru etanșarea cu contact. Construcțiile mai des intilnite 
sînt: etansárile cu labirint si etanșările centrifuge. 

Etanșările cu labirint. Se utilizează în situația unei egalitáti a presiunii între cele 
două laturi ale etanșării $i la oscilaţii ale arborelui care nu depășesc J-1*. 

Labirintii pot fi construiți cu sicane radiale (fig. 8.140), axiale (fig. 8.141) sau com- 
binate (fig. 8.142— 8.145). 

Valorile distanțelor radiale e se recomandă între 0,2 și 0,5 mm, iar a distantelor axiale 
f, de 1...2,5 mm (v. tabelul 8.62). Acestea trebuie să acopere săgeata arborelui, vibra- 
file si dilatarea termică. 
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Fig. 8.149 


În cazul folosirii acestui gen de etanșare la lagăre cu rulmenţi radial-oscilanti cu 
bile sau cu role, la oscilații ale arborilor care nu depășesc 4-1? si în condiții normale de 
exploatare, spațiul se măreşte la de trei ori valoarea indicată in tabel, iar lungimea la- 
birintului va fi de maximum 10 f. 

Labirintii, nu au o limitare a utilizării din punctul de vedere al vitezei periferice, cu 
condiția importantă ca temperatura de funcționare să fie cu cca 20°C mai mică decit 
temperatura de topire a unsorii consistente utilizate la umplerea labirintului. În cazul 
etanșării rulmentilor, independent de natura lubrifiantului lagărului etansat, labirintul 
se umple la montaj cu unsoare consistentá. 

Pentru mărirea eficacitátii, se utilizează uneori combinarea etanşării cu labirint 
cu alte tipuri de etanşare. Etansárile cu labirint sînt standardizate ca formă și dimen- 
siuni prin STAS 7297-65 (fgi. 8.146—8.149 si tabelul 8.62). 


Tabelul 8.62 


Dimensiunile etanșărilor cu labirint și a etanșărilor cu fantă și canale, în mm 


| 


j 
Diametrul arborelui So | i | seo d tmin Le | L 
| | | 
n ] | 
De la 10 la 45 EA 1 Lë Lët îs a 
| | | | j 
Peste 45 pînă la 80 | Dat 45| 98.5.2 2 18—36 
| | j | J 
Peste 80 pînă la 110 04 |. 2 | L Ze 2 18— 36 
Peste 110 piná la 180 kasl agi ntis 25/7 82.90.45 
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unor spatii unse cu ulei si în condițiile unei viteze periferice suficiente (v >circa 5... 
6 m/s) ca să genereze efectul de centrifugare. Inelele pot fi executate din arbore (fig. 8. 
sau ca piese separate (fig. 8.151). De remarcat cá in constructiile indicate, in partea 
ferioará a capacului, se prevede un orificiu pentru scurgerea uleiului. 

8.3.6.3. ETANSARI SPECIALE. Rulmentii pot fi livrati cu şaibe de etanșare sau 
de protecție pe una sau pe ambele părți. În afara acestor şaibe montate în rulment, se 
pot aplica si în exterior şaibe metalice de etanșare, care să protejeze rulmentul impotriva 
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Fig. 8.150 


Fig. 8.152 
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Fig. 8.153 Fig. 8.154 


pătrunderii murdăriei. Asemenea şaibe se execută, de obicei, din tablă de alamă cu o 
grosime între 0,3 și 0,6 mm. Prezintă avantajul realizării unei construcții mai strînse și 
cu aproape aceleași calități de etanșare, ca ale unui labirint obişnuit (fig. 8.152— 8.154). 
La montaj, șaiba este umplută cu unsoare consistentă. În timpul funcționării, ti- 
urile obișnuite de saibe freacă pe suprafața frontalá a unuia din inelele rulmentului. 
Din acest motiv utilizarea lor este limitată la o viteză periferică de cca 5 m/s a supra- 
fetelor in contact. 
Comparativ cu etanșarea cu inel de pîslă, saibele de etanșare asigură o protejare mai 
buná a rulmentului in majoritatea cazurilor uzuale. 
Fixarea axialá se poate face cu elemente elastice de constructie specialá (v. fig. 8.153), 
atunci cînd strîngerea saibei de etanșare contra unuia din inelele rulmentului nu este 
posibilă. Stringerea este necesară pentru asigurarea unei poziții fixe a saibei (v. fig. 8.152). 
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9. CUPLAJE 


NOTATII 
GD* — momentul de giratie redus la arborele Mie  — momentul de torsiune de calcul; 
condus; Mi uim — momentul de torsiune limită, pentru 
H — numărul suprafețelor de frecare; cuplajele de siguranță; 
Kg — coeficientul de siguranță al cuplajului; Maan — momentul de sarcină sau momentul de 
i — lungimea activá a rolei (corpului) de rezistență condus la arborele condus; 
blocare; fo — raza de introducere a uleiului,la actionarea 
L — lucrul! mecanic al cuplajului; hidraulică; 
m — modulul de angrenare, la canelurile în D — numărul canelurilor în evolventă; 
evolventă; €,, "^ — viteza unghiulară respectiv turatia arbo- 
Pa : P relui conducător; 
Min B — momentul nominal de torsiune; raportul — (s. s — viteza unghiulară respectiv turatia arbo- 
dintre puterea nominală P; şi turatia , relui condus; 
n a cuplajului; dr — factorul de rezonanţă. 


Cuplajele — organe de mașini prin intermediul cărora mișcarea de rotație se trans- 
mite tără a fi modificată — se întrebuințează pe scară largă în construcția de mașini, 
de corecta alegere a cuplajelor depinzînd în mare măsură funcționarea sigură și înde- 
lungată a sistemului respectiv. 

Cuplajele pot îndeplini următoarele funcții simple [2, 3, 16, 17, 22, 30, 31]: trans- 
mitere de mișcare, respectiv de moment de torsiune; comandă a mișcării; limitare de 
sarcină (cu întreruperea fluxului cinematic, cu întreruperea temporară a fluxului și fără. 
întrerupere) ` protecție împotriva vibratiilor și socurilor; compensare a erorilor de exe- 
cutie si montaj; montare paralelă sau concurentă, permitind deplasări însemnate ale 
arborilor și mobilitatea acestora în timpul funcționării; limitare de turație, putînd fi o 
limitare maximalá (nmaz) si o limitare minimală (nmin); transmitere unisens a mișcării. 

Caracteristica principală a cuplajelor — depinzînd de funcția cea mai importantă 
a acestora — este valoarea momentului de torsiune transmis. 


9.1. CLASIFICAREA CUPLAJELOR 


"Marea diversitate a formelor constructive de cuplaje existente în practică a dus la 
apariția de criterii diferite de clasificare, creind, prin aceasta, dificultăți în elaborarea 
unei clasificări generale, unitare si atotcuprinzátoare. A. 

În continuare se prezintă o clasificare primară tipologică, cea mai uzitată EI 3, 8, 
16, 17, 20, 21, 30, 31], cuprinsá si in STAS 7082-64; conform acestei clasificári, cuplajele 
mecanice*) pot fi împărțite în două grupe mari: cuplaje permanente şi cuplaje intermitente. 


*) Tratate în acest capitol. 
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La rîndul lor, cuplajele permanente se divid în cuplaje fixe şi cuplaje mobile (de 
compensare și pentru montări paralele sau concurente); cuplajele mobile pot avea ele- 
mentele intermediare rigide sau elastice. 

In funcție de modul de cuplare și decuplare, cuplajele intermitente se clasifică 
în cuplaje comandate și cuplaje automate. 


9.2. DETERMINAREA SARCINII DE CALCUL 


Mărimea sarcinilor care acționează asupra cuplajelor depinde de tipul și caracteris- 
tica mașinii motoare, de regimul de funcționare a mașnii antrenate si de influența cu- 
plajului asupra momentului de inerție, rigiditátii și comportării la vibrații a lanțului 
cinematic al sistemului de acţionare. 

Momentele nominale (normale) de torsiune, indicate în documentația tehnică a 
firmelor producătoare sau în standarde, corespund valorilor maxime care pot fi preluate 
de cuplaj în regimul static de funcţionare. În regim dinamic, cuplajul trebuie să suporte 
suprasarcinile din timpul demarajului și șocurile posibile din timpul funcționării siste- 
mului [32]. 

Ca urmare a imposibilității determinării exacte a momentului de torsiune de calcul 
Mie, acesta se determină cu relația 


Mio = K Min (9.1) 


Coeficientul de siguranță A, se determină — pe baza experienței de exploatare 
a diferitelor mașini — tinind seama de tipul mașinii motoare și al cuplajului și de tipul 
$i regimul de funcționare al mașinii antrenate. Valorile coeficientului de siguranță se 
pot lua din STAS 6589-74; 769-73, 870-73 și 5982-74. Pentru cuplajele permanente, 
montate între motorul electric si mașina antrenată, valorile orientative ale coeficientului 
K, se aleg din tabelul 9.1 [31]. Pentru cuplajele dințate, cuplajele elastice cu elemente 
solicitate la compresiune (cu bolturi si cu plăci din cauciuc) si pentru cuplajele intermi- 
tente cu frictiune (ambreiajele de tip Planox), firma Flender [35] recomandă: 


Re = K,KSK,, (9.2) 


unde: K, este coeficientul care depinde de mașina motoare și de mașina antrenată; K, — 
de regimul zilnic de funcţionare al mașinii antrenate; Kg — de durata totală de functio- 
nare a mașinii antrenate. Valorile acestor coeficienți sînt indicate în tabelele 9.2, 9.3 
și 9.4. 

Tabeiul 9.1 


Valorile crientative ale coeficientului de siguranță pentru cuplajele permanente [31] 


Tipul masinii antrenate K, 
Generatoare de curent 1—2 
Ventilatoare 125—2 
Pompe centrifugale si cu piston, compresoare cu piston 1,75—3,5 
Masini-unelte 1,25—2,5 


Maşini-unelte pentru prelucrarea lemnului, transportoare cu bandă și cu| 1,5—2,0 
1 
lant 


Transportor cu role 


4 
Maşini de ridicat, elevatoare 3—5 


Tabelul 9.2 
antá A, [35] 
Ambreiaje Planox 
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Observaţie. A — motoare electrice, turbine cu abur; B — motoare cu ardere internă cu 4—6 cilindri, cu gradul de neuniformitate 1/100— 1/200; 
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Tabelul 9.3 


Vaiorile coeficientului partial de siguranță Kə [35] 


Timpul zilnic de fu 


De la | 2 | 16 
la 2 | 8 — 
| Coeficientul K, 
| 0,9 | 1 | 1,12 | 1,25 
Tabelul 9.4 
Valorile coeficientului partial de siguranță K, [35] 
Durata De la 1 20 40 $0 Peste 
de funcţionare, | Ją 1 20 | 40 $0 160 160 
ore i | 
Vc Coeficientul K, 
g Ch 
Bii a 1 1,2 | Lä | L5 | 1,6 2 
AA | 3. » Ai 
SB b 1 10» e dd& 1 Lë Lag 1,8 
o 
SEA 1 iss mm Paa eas 1,65 
Ze bad I | G 
E g d 1 1207. | 1,15 1,23 | 1,23 | 1,55 
Be 1 mor y La iis ^D "LI 1,32 
a 
&A8!t 1 106 | 1,08 55a. Än Zéi 1,1 


Firma Desch (R.F.G.) consideră — pentru ambreiajele de tip Comax si Planox — 
coeficientul de siguranță K, egal cu coeficientul A, ale cărui valori se pot lua din ta- 


belul 9.2. 


9.3. CUPLATE PERMANENTE 
9.3.1. CUPLAJE PERMANENTE FIXE 


Cuplajele permanente fixe realizeazá asamblarea permanentá rigidá a arborilor 
strict coaxiali; abaterile maxime admisibile de la coaxialitate sint de 0,002—0,05 mm, 
orice depășire conducind la suprasolicitarea însemnată a arborilor si reazemelor res- 
pective. Se intrebuinteazá, in principal, la arborii lungi de transmisie (poduri rulante, 
macarale portal) precum si în cazurile în care condițiile de montare nu permit ampla- 
sarea cuplajelor de compensare sau elastice, la turatii de n < 200 ... 250 rot/min [17]. 

Pentru micșorarea momentelor încovoietoare — care acționează asupra cuplajelor 
— se recomandă montarea acestora în apropierea reazemelor. 

Cuplaje-manșon. Cuplajele cu manșon dintr-o bucată (fig. 9.1), formate de fapt 
dintr-o bucșă montată pe capetele arborilor, transmit momentul de torsiune prin in- 
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Fig. 9.3 


termediui știfturilor (crestate sau conice), penelor paralele sau canelurilor. Se caracteri- 
zează prin simplitate constructivă şi dimensiuni de gabarit diametrale mici. Se folosesc, 
de obicei, la diametre ale arborilor pînă la 70 — 100 mm. Dimensiunile constructive 
sînt indicate, orientativ, în fig. 9.1, la proiectare urmînd să se verifice rezistența asam- 
blărilor prin stifturi, pene sau caneluri (v. cap. 7). 

La cuplajele cu manșon din două bucăți, momentul de torsiune se transmite prin 
intermediul forțelor de frecare care apar ca urmare a strîngerii elementelor componente 
cu șuruburi (fig. 9.2 — STAS 870-73)*). Au dimensiuni mici de gabarit diametrale, per- 
mitind montarea și demontarea fără deplasarea axială a arborilor. Ca urmare a dificul- 
tátilor de echilibrare, a necesității montării unei carcase de protecție si a unei folosiri 
reduse în cazul sarcinilor cu șoc, au -- în prezent — o întrebuințare limitată. 

Cuplaje cu flansá (STAS 769-73). Momentul de torsiune se transmite prin frecarea 
dintre fjanse — în cazul montării cu joc a şuruburilor de fixare (fig. 9.3, b si c) — sau 


*) Pentru siguranță se prevede o pană paralelă. 
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prin şuruburile de fixare — solicitate la forfecare — în cazul montării fără joc a acestora, 
(fig. 9.3, a si d). Pentru evitarea apariției de solicitări suplimentare asamblarea este 
prevăzută cu un sistem de centrare: prag de centrare (fig. 9.3, b—d) sau semiinele 
de centrare; pragul de centrare îngreunează montarea și demontarea cuplajului. Forma, 
dimensiunile, parametrii principali și materialele din care sînt executate elementele 
componente ale cuplajelor cu flanșe sînt indicate în STAS 769-73. 

Montarea fără joc a suruburilor de fixare permite obținerea de dimensiuni de ga- 
barit mai mici, cuplajele de acest tip fiind mult mai răspîndite ; se folosesc si ştifturi 
conice cu filet (fig. 9.3, d). Pentru micşorarea dimensiunilor — în cazul montárii cu joc — 
se poate folosi bucșa 2 din fig. 9.3, c, care descarcă surubul de fixare de sarcinile trans- 
versale (v. şi cap.7). 

Forţa necesară de prestrîngere pentru șuruburile montate cu joc 


2M. 
Foa > ——, (9.3) 


Dmu 


unde: z este numărul șuruburilor; u — coeficientul de frecare; u = 0,2 ... 0,25, deoarece 
suprafața de contact a flanșelor se strunjeste brut [16]; Dm — diametrul mediu al su- 
prafetei de contact (Dm % D). 

Cuplaje cu dinți frontali (cuplaje Hirth [3, 16, 20]). Ca urmare a transmiterii de 
momente mari de torsiune, în ambele sensuri, a dimensiunilor constructive mici, a posi- 
bilitátilor de obtinere de variate forme constructive, a asigurării unei precizii mari la 
coaxialitatea arborilor, a unei sigurante mari în funcționare și a posibilității de montare 
și demontare extrem de simple, cuplajele Hirth (fig. 9.4 — forma danturii frontale) 
se folosesc pe scară largă în construcția de mașini; se întrebuințează în cazurile în care 
este necesară asamblarea flanșelor, discurilor, roților dințate, a pîrghiilor etc. cu axe sau 


_Cuplajui 
Hirth 


i Firth 
a 
Fig. 9.4 Fig. 9.5 


cu arbori, domeniul principal de aplicare al cuplajelor Hirth fiind, însă, în construcția 
arborilor cotiti și a arborilor cu came [2, 3, 16, 20]. i 

În tig. 9.5 se prezintă două exemple de folosire a cuplajului Hirth: construcția unui 
tren de roti dințate din mai multe elemente (fig. 9.5, a) si montarea unei roti conice pe 
un arbore (fig. 9.5, b). 
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9.3.2. CUPLAJE PERMANENTE MOBILE 


Cuplajele permanente mobile*) — cu elemente intermediare rigide sau elastice — 
transmit miscarea de rotatie intre arbori a cáror poziţie relativă este, în general, varia- 
bilá. Se folosesc la compensarea deplasárilor spatiale ale capetelor arborilor si in cazul 
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Fig. 9.6 Fig. 9.7 Fig. 9.8 


in care sint necesare deplasári insemnate ale arborilor si mobilitatea acestora in timpul 
funcționării. Se deosebesc următoarele abateri ale capetelor arborilor: axiale sau lon- 
gitudinale; transversale sau radiale; unghiulare si combinate. 

9.3.2.1. CUPLAJE PERMANENTE MOBILE CU ELEMENTE INTERMEDIARE 
RIGIDE. Cuplajele axiale se folosesc pentru transmiterea momentelor între arbori 
coaxiali a căror poziție relativă axială este variabilă. Cuplajul axial cu o singură, 
gheară (fig. 9.6) — transmitind momente mici de torsiune — se folosește la pompele 
de ungere sau la unele dispozitive acționate manual [3, 16). 

O variantă a acestui cuplaj — cuplajul cu i 
Stift transversal — este reprezentată în fig. 9.7; 
este întrebuințat la momente mici de torsiune 
— pentru d <30 mm — in special pentru 
compensarea variațiilor de temperatură. 


Cuplajele cu gheare cu manșon de centrare, 
7 (fig. 9.8) se folosesc pentru compensarea va- 
riatiei lungimii arborilor, produsă de variația 
de temperatură [2, 3, 16]. 

Cuplajele transversale — denumite și cuplaje 
radiale — transmit mișcarea între arborii mon- 
tati paralel. 

Cuplajul Oldham (fig. 9.9), este format din 
semicupiajele 7 și 3 și discul intermediar 2; se 
foloseşte pentru preluarea abaterilor axiale și 
radiale la mașini-unelte, pompe de ungere sau 
dispozitive cu acţionare manuală, recomandîndu- 
se o excentricitate maximă e zz 0,04 D. În ulti- 
mul timp, cuplajul Oldham se întrebuințează 
pentru transmiterea sarcinilor mari și foarte 
mari, la o serie de mecanisme planetare (v. 
și [8]). 


*) Clasificarea detaliată a acestor cuplaje în [8]. 
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Funcționarea cuplajului cu excentricitate mare este urmată de uzura suprafeteior 
în contact, de pierderi prin frecare si sarcini suplimentare asupra arborilor; prin mărirea 
excentricitátii şi a turatiei cuplajului se intensificá uzura acestuia [2, 3, 16, 17, 30, 31]. 
Petnru micșorarea uzurii și a pierderilor prin frecare se recomandă întrebuințarea ote- 
lurilor de cementare și ungerea periodică a suprafețelor în contact. 

O variantă modernă a cuplajului Oldham — cu inel intermediar de centrare, din 
textolit — este prezentată în fig. 9.10; permite preluarea de abateri mai mari com- 
parativ cu varianta din fig. 9.9. 

Relatiile si recomandárile necesare pentru calculul si proiectarea cuplajelor Old- 
ham sînt indicate in tabelul 9.5. 

Tabelul 9.5 


Relatiile si recomandárile necesare pentru calculul si proiectarea cuplajelor 
Oldham [30, 31] 
eg 


Cuplaj Oldham cu disc intermediar metalic Cuplaj Oldham cu disc intermediar din textolit 


(v. fig. 9.9) (v. fig. 9.10) 
eg 
12M 12M 
Bas ES ie < Sas KÉ 2 * Sas 
h(2D + d — e) (D — d — 2e) h(2b — e)(b — 2e) 
sau sau 
12Mie 2Go?e d 6M. 2Gw?e 
H | = > 
AD + d di ` gh(D — d) j hb? ghb 
pentru turatii mari și excentricitáti mici | pentru turatii mari și excentricitáti mici 
we i853. Le dose : 
D --d | b 
Gas = 150...300 daN/cm? pentru oțeluri 
galite | 6g, = 80... 100 daN/cm? 
Gag = 75 ... 100 daN/cm?, pentru inelul in- | 
termediar din fontă sau bronz | 
D 15,339) Die (3434 
L —(35..44d | L=(3,5..5)d 
li = HE e 0,49) d |, = (0,6 ...0,8)d 
și vedo xn | 56 —(0,55...0,5)D 
| 3.2.49 mm 


În ultimul timp, cuplajul Schmidt (fig. 9.11[20]) este larg răspîndit, ca urmare à 
faptului cá sistemul este echilibrat dinamic putînd fi întrebuințat la turatii mari; cele 
două şaibe montate pe arborii conducător si condus sînt legate de saiba intermediară prin 
intermediul a trei biele egale. Cuplajele Schmidt se folosesc la laminoare, mașini de rec- 
tificat, prese, pompe [20]; permit distante mari între arbori, distanța dintre axe putînd 
varia între y = 0,5b si y = 2b (fig. 9.12), b fiind lungimea bielelor. 

Cuplajele unghiulare transmit mişcarea de rotaţie între doi arbori concurenți, cu 
poziție relativă, în general, variabilă. 

Cuplajul cardanic (fig. 9.13[20]) se compune din: elementul conducător 7, elementul 
in ermediar 2 și elementul condus 3; elementele 7 și 3 au, în general, forma unor furci, 
eetmentul intermediar 2 avînd variate forme, în funcție de acestea deosebindu-se diver- 
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ce rari + H 1 1 1 Qe î 1 

se le a a constructive ale cuplajului cardanic. Se întrebuințează la mașini-unelte, 

autovehicule, ma; agri ini idi 1: i sini i 
Seem , mașini agricole, mașini de ridicat si transportat, laminoare, mașini textile 

eco; 12, 30, ST]. 

t Wë din variantele des intilnite de cuplaj cardanic este cea la care elementul inter- 

n d forma unei cruci, legătura dintre elemente realizindu-se prin intermediul 

éi nților cu ace (fig. 9.14; 7 — furca cu flanșă; 2 — pahar; 3 — crucea cardanică; 
— rulmentul cu ace; 5 — inel de siguranță; 6 — elementul de etanșare; 7 — furca) 

sau al cuzinetilor[6]. i i 
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ale elementelor condus si conducător fiind dată de relația 
tg 9; 


cos? a + tg? o, dt 


sin o da COS X (9.4) 


Dia 


n 9 gm 
OS" p, COS" & -+ sın“ p, 


unghiul dintre axele arborelui conducător și condus putind ajunge p 
[6, 12, 30, 31]. Mie ue€ 

Relatia (9.4) este stabilitá pentru cazul general al cupiajani la cure wn a eee 
variabil; pentru cazul particular al cuplajului la care unghiul « este invariabil, relatia 
(9.4) devine: 


cos Sec 
Q5 Di (9.5) 


cos? Q; cos? à 


Raportul de transmitere al cuplajului cardanic 
ER cos x (9.6) 


b] 


Q1 cos? p, cos? x + sin? o, 


reprezentat grafic in fig. 9.15 [6], evidentiazá asincronismul cuplajulni pardanus 
Cuplajul cardanic modifică, de asemenea, 
legea de variatie a momentului de torsiune, 
legătura dintre momentele de torsiune aplicate 
elementelor conducător Mu şi condus Mea 

fiind de forma 
cos 


2 


e Bt 
91 Cos? a + sin? qi 


9.7) 
Mo = Mu (9:7 
cos x 

Pentru realizarea unei transmisii sincrone se 
pot inseria douá sau maimulte cuplaje cardanice, 
Conditiile de sincronism — care trebuie indeplini- 
te la montaj—sint în funcție de numărul cupla- 
j i iul 1 > (v. [6, tabelul 9.2]). 
jelor şi de modul de montare (v. [6, ta A, 

La cuplajul bicardanic din fig. 9.16[20] — 
obtinut prin legarea a douá cuplaje cardanice cu 
cruce — sincronismul se obține dacă se asigură, 


1 E ochi ri A t 
la montaj, egalitatea celor două unghiuri o, 
= a, [6, 7, 8] €). În fig. 9.17 se prezintă, cazul 
= & [6, 7 : 


91 
transmisiei si 


ice nlane 
bicardanice plane. 


Fig. 9.17 


i iti ar i ismul este permanent asigurat [6]. 
*) În cazul in care au un dispozitiv de centrare, sincronismu! este p e 


E 


Pentru momente mici de torsiune în construcția de mașini— unelte se folosesc 
cuplajele cardanice prezentate in fig. 9.18. Cuplajul simplu din fig. 9.18, a este format 
din furcile 7, elementul de centrare 2, crucea compusă din știfturile 3 și 4, îmbinate prin 
intermediul nitului 5; la cuplajul dublu (bicardanic) din fig. 9.18, b intervine în plus ele- 
mentul intermediar 6. Dimensiunile principale și momentul de torsiune admisibil Mia, 
pentru aceste cuplaje sînt date în tabelul 9.6 


Tabelul 9.6 


Dimensiunile principale ale cuplajelor cardanice folosite la mașinile-unelte 


(v. fig. 9.18) [30, 31] 


Diaz l l Stifuld, | Momentul de torsiune admisibil 
n mm | mm | mm mm | Mia daN- m 
Da N 
19 25 2 3 2,5 
12 30 3 4 
16 35 i 8 
20 42 5 19 
25 32 6 | 32 
32 | 65 j 8 64 
40 | 85 2» 10 | 28 


Observație. Valorile Mia sînt date pentru cazul a = 0; pentru a # 0 valorile Mia din tabel trebuie înmulțite 
cu cos a. 
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În fig. 9.19[20] se prezintă un cuplaj bicardanic — cu arbore intermediar — folosit 
în construcția de autovehicule; existența asamblării prin caneluri a arborelui intermediar 
7 permite și deplasarea axială a celor două cuplaje. s . i ; E. 

Cînd este imposibilă menținerea, condiţiilor de sincronism și nu sînt admise variații 
mari ale raportului de transmitere — de exemplu la acționarea roților motoare la auto- 
vehiculele cu tracțiune pe față — este necesară intrebuintarea cuplajelor unghiulare sin- 
crone [8]. ^ ) . 

Nu se poate indica o metodicá generalá si precisá pentru calculul si „proiectarea cu- 
plajelor unghiulare, aceasta depinzînd de locul unde se folosesc şi de condițiile de exploa- 
tare. Indicaţii privind calculul şi proiectarea cuplajelor cardanice sînt date în [6]*). 

Cuplajele dințate (fig. 9.20 — forma standardizată a cuplajului dintat — STAS 
6589-74) permit preluarea abaterilor axiale, transversale și unghiulare ale arborilor cu- 
plati. Cuplajul dințat este format din două bucșe 7 cu dantură exterioară și din două 
manșoane 2 cu dantură interioară ; sînt etanșate cu inele de etanșare 3 de tip simmering, 
deoarece pentru micşorarea uzurii cuplajul funcționează, cu ungere. , (e 

Ca urmare a capacității de a transmite momente mari de torsiune — la dimensiuni 
reduse de gabarit — a funcționării sigure la viteze mari de rotaţie, cuplajele dințate se 
folosesc pe scară largă în construcția de mașini grele [12, 17, 20, 32, 35]; se recomandă 
la instalaţiile care necesită inversarea sensului de mișcare [32]. ; 

Dantura bucselor poate fi dreaptă (fig. 9.21, a) sau bombatá (fig. 9.21, b);in fig. 9.22 
se prezintă forma standardizată a dintelui bombat. Pentru îmbunătăţirea mobilității 


*) v. şi [30, 31]. 
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cuplajelor, pentru crearea unor condiții mai bune de ungere și de repartizare uniformă 
a sarcinii între dinți se recomandă întrebuințarea danturii bombate [1]. 

În fig. 9.23—9.26 se prezintă cîteva tipuri constructive de cuplaje dințate [20]. 
Cuplajul din fig. 9.23 — cu etanșare cu inele 0 şi labirinti — este destinat preluárii de 
momente mari (< 720 000 daN. m), pentru arbori cu diametrul d < 1200 mm, admitind 
viteze v < 160 m/s. La cuplajul RAX (fig. 9.24[20]) — fabricat de firma F. Tache K.G. 
(R.F.G.) — manșonul cu dantura exterioară este dintr-o singură bucată; cuplajul Ra- 
finex (fig. 9.25[20]), produs de aceeași firmă, are în plus manșonul 7, fiind folosit pentru 
cazul unor distante mari între arborii cuplati. 

Cuplajul dintat din fig. 9.26 — produs de firma Malmedie & Co. (R.F.G.) — permite 
fixarea unuia din arbori prin intermediul flanșei 1; manșonul 2 se centrează prin 
intermediul proeminenfei 3 a bucsei 4. Se folosesc pentru M, = 25... 400 000 daN m 
şi d — 124...1855 mm [20]. 

Manșoanele şi bucșele cuplajului dintat se pot centra pe golul dinților manșonului, 
pe golul dinților bucsei sau cu ajutorul unor elemente profilate (fig. 9.27) [20]. De ase- 
menea, centrarea se poate realiza prin executarea a doi dinţi uniti, la fiecare al cincilea 
dinte, obtinindu-se o centrare precisă pe o suprafață mărită (fig. 9.28 — centrarea la 
cuplajul fabricat de firma JaAnel GmbH, R.F.G. [20]). 
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Imposibilitatea luării în considerare, cu precizie, a condițiilor reale de functio- 
nare ale danturii cuplajului ingreuneazá elaborarea unei metode precise de calcul a cu- 
plajelor dinfate*). 1n general, cuplajele dintate se aleg din STAS sau din cataloage, in 
functie de momentul de torsiune ce trebuie transmis $i in functie de diametrul arbo- 
relui. Cind se alege tipodimensiunea cuplajului dintat trebuie sá se ia in considerare in- 
fluenfa unghiului de inclinare a arborilor asupra capacității de încărcare. 

9.3.2.2. CUPLAJE PERMANENTE MOBILE, CU ELEMENTE INTERME- 
DIARE ELASTICE. Aceste cuplaje — denumite uzual cuplaje elastice — permit com- 
pensarea abaterilor la dispunerea arborilor cuplati, asigurind, în același timp, amorti- 
zarea șocurilor si a vibratiilor torsionale. 

Rolul principal al cuplajelor elastice este: atenuarea șocurilor torsionale — care apar 
ca urmare a funcționării neuniforme a mașinii — prin acumularea elastică temporară 
a lucrului mecanic şi redat sistemului printr-o revenire treptată a elementului elastic 
la forma şi poziția inițială: limitarea, vibratiilor nocive, de rezonanță. 

Caracteristica elastică și capacitatea de disipare a acestor cuplaje sînt determinate 
de proprietățile materialelor elementelor intermediare elastice, care pot fi: metalice sau 
nemetalice. 

Influența cuplajelor elastice și a caracteristicilor acestora asupra comportării masi- 
nilor. Această influență se analizează, de obicei, pe sistemul vibrant simplificat cu două 
mase (fig. 9.29 [9]). 

Momentul transmis de cuplaj este [9, 16, 17, 31]: 

La cuplaje rigide: La cuplaje elastice 


I I 
Me = Mg —3— ; Me = Mg —— y, (9.8) 
I, + I, I, I, 


unde: I, și I, sînt momentele de inerție ale maselor 7 $i 2; Ma — momentul de torsiune 
aplicat masei 7; d — factorul de rezonanță, care reprezintă raportul amplitudinilor 
în cazul vibratiilor forțate; 


. (9.9) 


Ín relatia (9.9) s-a notat: d — gradul de amortizare relativă, care reprezintá raportul 
dintre lucrul mecanic de amortizare si lucrul mecanic de deformare eiasticá; v — pulsatia 
perturbatoare; c, — pulsatia vibratiilor proprii (neamortizate) ale sistemului [9, 31]: 


(1 1 
diy l^ [z4 ei (9.10) 


hg fiind rigiditatea dinamică a cuplajului elastic [9, 16]. 

Variația factorului de rezonanță 4 în funcţie de pulsatie si gradul de amortizare este 
reprezentată în îig. 9.30, a pentru cuplajele elastice cu caracteristică liniară şi în fig. 9.30, b 
şi c pentru cuplajele cu caracteristică neliniară [9]. Din fig. 9.30, 5 si c se constată in- 
fluenta favorabilă a cuplajelor elastice cu caracteristică neliniară $i amortizare asupra 


*) Pentru calculul mai precis a! cuplajelor dințate v. [1]. 
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funcționării mașinilor, deoarece — în zona de rezonanță — amplitudinea, vibrafiilor 
torsionale se reduce foarte mult, atit la pornire cît si la oprire (v. ságetile indicatoare 
din fig. 9.50, b si c). Din acest punct de vedere sint mai favorabile cenditiile de functio- 
nare ale cuplajului elastic cu caracteristică progresivă. ene PR 

Nu este recomandabilá folosirea cuplajelor elastice cu caracteristicá liniará in do- 
meniul de rezonanță; în caz de întrebuințare este obligatorie verificarea acestora, la. 
rezonanță [31]. 4 . f 

Cuplaje elastice cu elemente intermediare metalice. Elementele elastice metalice 
sînt mult mai durabile-comparativ cu elementele elastice nemetalice — permitind exe- 
cutarea de cuplaje cu dimensiuni mici de gabarit si cu capacitate mare de incárcare. 
Din aceastá cauzá se folosesc — preferential — pentru transmiterea de momente mari 
de torsiune. e in A 

Cuplajul cu arcuri-bară (fig. 9.31, a), montate în găuri evazate — denumit și cu- 
plaj Forst — reprezintă o perfecționare a cuplajului Rateau (fig. 9.31, b), la care 
barele 7 sint montate în găuri neevazate [16]. Arcurile sînt mobile axial, cuplajul 
putînd compensa abaterile axiale ale 
arborilor cuplati; mobilitatea axială 
contribuie și la îmbunătățirea stării 
tensionale a arcurilor - bară, acestea 
nemaifiind solicitate la torsiune. 

Cînd arcul-bară se deformează 
după o rază de curbură —a găurii 
evazate — mai mică decît curbura 
corespunzătoare fibrei deformate a 
arcului în stare liberă, caracteristica 
cuplajului este neliniară (v. curba cu 
linie întreruptă din fig. 9.31, c); în 
celelalte cazuri, caracteristica cupla- 
jului este liniară. 

Pentru mărirea momentului de 
torsiune transmis de cuplaj, arcurile- 
bară se montează pe mai multe rîn- 
duri (fig. 9.32, a). La cuplajul din 
fig. 9.32, b barele sînt montate grupat 
în carcasele speciale 3, montate în j 
semicuplajele 7 si 2 [16]. Fig. 9.31 
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| Are pachele 
de arcuri- 12 


Fig. 9.34 Fig. 9.35 


Cuplajele Forst se folosesc pentru M, = 2 ... 340 000 daN - m[20]. În scopul redu- 
cerii uzurii se prevede ungerea cu ulei a arcurilor montate în locasurile din semicuplaje. 

Cuplajele cu bare de torsiune, denumite si Voith — Maurer (fig. 9.33), au ca element 
elastic arcuri — bară de torsiune, curbate; arcurile 1 sînt fixate — cu posibilitate de ro- 
tire — în găurile, dispuse axial, ale butucului 2 și ale inelului exterior 3. Pentru o bună 
funcționare se introduce unsoare în locașul arcurilor. Caracteristica acestor cuplaje — 
aproximativ liniară — poate ti modificată prin numărul și rigiditatea arcurilor. Cuplajul 
Voith- Maurer poate prelua abateri unghiulare de pînă la 1,5? şi abateri axiale de 0,6— 
2 mm [20]. Se recomandă, in special, pentru atenuarea socurilor torsionale, ca urmare a 
capacității mari de deformare elastică, și a unghiului mare de rásucire ]16]. 

Cuplajul cu arc serpuit (fig. 9.34) — denumit si Bibby — este format din două 
semicuplaje 7 si 2, cu danturá exterioară cu profil special; în golurile dinților 3 este dis- 
pus arcul serpuit 7, de secțiune dreptunghiulară. Suruburile 4 fixează carcasele de pro- 
tectie 5 și 6 , limitind , în același timp, unghiul de rotire al celor două semicuplaje. Cu- 
plajul Bibby permite compensarea abaterilor radiale de 0,5—3 mm și unghiulare pînă 
la 1,25?[20]. 

Cuplajul cu caracteristică neliniară are flancurile dinților prelucrate după forma fi- 
brei deformate a elementului elastic, solicitat la încovoiere; se folosesc pentru condiții 
foarte grele de funcționare (laminoare, valturi). 
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Fig. 9.36 Fig. 9.37 


La cuplajele cu arcuri lamelare, elementul elastic poate fi dispus axial (fig. 9.35) 
sau radial (fig. 9.36). 

Semicuplajele 7 (fig. 9.35, a) au pe suprafata exterioará dinti care fixeazá man- 
şoanele 3, cu dantură frontală; pachetele 4 de lamele sînt introduse în golurile dinților 
frontali ai manșonului 3, care au flancurile prelucrate sub formă de arc de cerc. Semicu- 
plajele sînt introduse în carcasa exterioară 2. Caracteristica elastică a acestui cuplaj 
este progresivă în funcție de numărul pachetelor de arcuri (fig. 9.35, b). Cuplajul permite 
preluarea abaterilor axiale de 5—15 mm, radiale de 0,5—2 mm și unghiulare 2,5? [16]. 

Legătura dintre cele două semicuplaje, 7 şi 3, ale cuplajului din fig. 9.36[3] se rea- 
lizează prin intermediul unor pachete de arcuri lamelare dispuse radial. Arcurile lame- 
lare au un capăt fixat rigid prin intermediul inelului 5, strîns cu șuruburile 6, celălalt 
capăt fiind introdus liber în locașul trapezoidal al inelului 2; capacul 4 închide spațiul 
interior al cuplajului. Caracteristica acestui cuplaj este redată în fig. 9.37. 

Cuplajul cu arcuri elicoidale (fig. 9.38[37]) este format din semicuplajele 7 şi 2, pe 
care sînt montați — prin intermediul suruburilor speciale 5 — segmentii 4*) alternativ 
pe cele două semicuplaje; segmentii 4 sînt prevăzuţi cu stifturile 3 pentru centrarea 
arcurilor elicoidale cilindrice 6, montate — în general — cu precomprimare. Dimensiu- 
nile principale ale acestor cuplaje — de tip 
Cardeflex, executate de firma Hochreuter & 
Baum (R.F.G.) [37] — sint indicate în ta- 
belul 9.7. Pentru momente de torsiune mici 
$i medii, suruburile 5 se înlocuiesc prin 
ştifturi crestate. 

Firma Hochreuter & Baum realizează 
$i variante dimensionale mai mari — cu opt 
arcuri elicoidale — care pot transmite mo- 
mente de M, «; 14 700 daN- m la Haan = 
= 300 rot/min. Prin introducerea a două- 
sprezece arcuri se ajunge la un moment de 
torsiune de 175000 daN.m, la "ag = 
— 330 rot/min. Aceste cuplaje se folosesc 
în construcția de mașini grele [37]. Fig. 9.38 


*) Pot fi executaţi din oţel sau din material plastic. 
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Tabelul 9.7 
Dimensiunile principale ale cuplajului Cardeflex (v. fig. 9.38) [37] 
ee Ma: Mp E 


Tipul | Momentul Turtia | pg | B | fala D Dx SS de | 

b rey " A | mm | mara | mm H Len ie mm | mm | ka 
100 | 465 4200 | 75 | 98 | 25 | 100 45 45 | S 30 
112 | 7,00 3800 | 85 | 10 28 | 112 50 80 |..8 33 
125 | 10,00 3500 | 95 118 322 1|425 60 55 | 8 36 
140 ^|! 1350 3200 | 105 128 3o. i IAO "| 165 60 | 8 40 
160 | 18,00 2900 | 116 150 40 | 160 70 70 | 10 46 
180 26,00 2600 | 130 | 160 | 45 180 80 75 | 10 50 
200 | 37,50 2300 | 140 | 180 | 50 | 290 90 85 | 10 54 
225 | 355.00 2100 | 155 | 200 | 55 | 225 100 95 | 19 60 
250 28.00 1950 170 220 | 65 250 115 105 | 10 66 
280 109,00 1800 184 240 | 75 280 135 115 | 10 72 
213 | 143,00 1650 | 202 | 260 85 | 315 | 150 125 | 10 | 78 
355 | 212,00 1500 |220 1:290. | 95 ].385- | 170 140 10 | 86 
400 | 300,00 | 1350 | 244 | 330 | 105 | 400 | 190 160 | 10-| 94 


Fig. 9.39 Fig. 9.40 


La. cuplajul Cardeflex din fig. 9.39, semicuplajele sînt centrate prin intermediul 
lagărului sferic 7, la abateri unghiulare ale arborilor obtinindu-se descărcarea arcurilor 
elicoidale de sarcinile suplimentare. La varianta din fig. 9.39, b centrarea se obține prin 
cepul 7 cu cap sferic, care poate prelua și sarcinile axiale [37]. 

In general, caracteristica elastică a cuplajelor cu arcuri elicoidale este liniară 
(fig. 9.40, a). Cînd funcționarea sistemului o impune, se pot monta arcuri cu caracteris- 
tică progresivă, obtinindu-se o caracteristică elastică neliniară a cuplajului (fig. 9.40, b). 

Cuplajele cu arcuri manson (fig. 9.41) au o capacitate foarte mare de amortizare a 
șocurilor şi vibratiilor [16, 17]. Ca element elastic se folosesc arcurile 3 — în formă de 
manșon crestat — montate pe bolturile 4, prevăzute cu o proeminentá. Sint montate 
în degajări dispuse axial între cele două semicuplaje 7 şi 2. Arcurile 3 sînt de fapt pa- 
chete de arcuri individuale, care se execută — în general — cu aceeași grosime. 


pg 


mm 


n 
2 
Ca 
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Fig. 9.41 


Prin varierea razelor de curbură ale degajărilor, a numărului pachetelor de arcuri 
şi a diametrului acestora, de asemenea, prin modificarea numărului arcurilor într-un 
pachet, cuplajele cu arcuri manșon pot fi adaptate pentru transmiterea de momente 
de torsiune în limite foarte largi [17]. În fig. 9.41, b se prezintă caracteristica elastică a 
pachetului de arcuri din fig. 9.41, a. 

Relaţiile și recomandările necesare pentru calculul și proiectarea cuplajelor elastice 
cu elemente intermediare metalice sînt indicate în tabelul 9.8. 

Cuplaje elastice cu elemente intermediare nemetalice. Elementul elastic principal 
al acestor cuplaje îl constituie cauciucul. 

Cuplajele elastice cu elemente din cauciuc au următoarele avantaje: elasticitate mare ; 
capacitate mare de amortizare; simple din punct de vedere constructiv, avînd un preț 
de cost mai mic comparativ cu cuplajele cu elemente metalice. Au în schimb o durabili- 
tate mai mică și rezistență mai mică, ceea ce duce la nerationalitatea folosirii acestor 
cuplaje pentru transmiterea de momente mari de torsiune. 

Cuplajul elastic cu bolțuvi și manșoane de cauciuc (fig. 9.42) este standardizat 
(STAS 5982-74). Este format din semicuplajele 7 şi 2, momentul de torsiune transmi- 
findu-se prin intermediul manșoanelor 3 din cauciuc, montate pe bolturile 4, care sint 


EE 


Fig. 9.43 


fixate rigid în semicuplajul 7. Datorită formei speciale a manșonului de cauciuc, cuplajul 
are o caracteristică elastică progresivă și capacitate de amortizare. 

Manşonul de cauciuc poate să fie și de formă cilindrică sau profilat, sub formă de 
butoi (fig. 9.43 — două variante, cu bolturi și ştifturi crestate, ale firmei G. Elli, Italia), 
caracteristica acestuia fiind progresivă. 
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Cuplajele elastice cu gheare (fig. 9.44—9.51), la care elementul elastic este tormat 
din blocuri sau plăci de cauciuc, preiau abateri axiale, destul de mari, ale arborilor cu- 
plati. Elementul elastic este solicitat la compresiune (fig. 9.44, 9.48, 9.49) sau la în 
covoiere si forfecare (fig. 9.45— 9.47). Cuplajul cu elemente elastice solicitate la com- 
presiune are o caracteristicá progresivá [16]. 

La cuplajul Holset (fig. 9.44[38]), blocurile din cauciuc 3 sint montate intre inelut 
4 — fixat rigid de semicuplajul 7 cu şșuruburile 5 — $i semicuplajul 2. De obicei, 
blocurile de cauciuc se montează precomprimate. Modificînd numărul şi dimensiunile 
blocurilor de cauciuc, se obțin rigiditáti diferite la același tip de cuplaj. Fima Holset 
produce cuplaje la care elementul elastic este sub formă de cilindru, simplu sau pro- 
filat [38]. 

La cuplajul Eflez (fig. 9.45), plăcile 3 de cauciuc sînt fixate in semicuplajul d fiind 
solicitate la. incovoiere și forfecare de ghearele 4 ale semicuplajului 2; şuruburile 5 ser- 
vesc la ușurarea montării și demontării [16, 34]. Alte variante constructive sînt indicate 
în fig. 9.46. 

O variantă asemănătoare celei indicate în fig. 9.45 este prezentată în fig. 9.47, a — 
Hadeflex, firma Desch (R.F.G.) — diferența constînd doar in forma elementului elastic. 
La varianta din fig. 9.47, b, ghearele au fost înlocuite cu bolturile cilindrice 7, executate 


din oțel si rectificate [16, 20]. Se folosesc pentru M = 2 ... 11 500 daN. m [20]. 
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În fig. 9.48 este prezentat cuplajul Eflex-R, 
de tip RN [34] la care plăcile din cauciuc sînt 
înlocuite de rolele 7, solicitate la compresiune. 

La cuplajul Euroflex (fig. 9.49[20]), ele- 
mentul elastic — solicitat la compresiune — este 
în formă de stea; poate prelua abateri unghiu- 
lare de 1— 3°, abateri axiale de 1,5 mm și aba- 
teri radiale de 1 mm. 

Între semicuplajele profilate 7 si 2 ale cu- 
plajului Ro/astic (fig. 9.50, a) sint montate 
rolele de cauciuc 3, care deformîndu-se, admit 
unghiuri de răsucire pînă la 10%. Se produce în opt game de dimensiuni pentru 
My = 8 ... 800 daN - m[20]. Elementul elastic al cuplajului Hadeflex (fig. 9.50, 5) este 
de formá peralelipipedicá, cuplajul folosindu-se pentru transmiterea de momente relativ 
mari la dimensiuni mici de gabarit. 

Rolele din cauciuc pot fi montate si radial, ca la cuplajul Tschan (fig. 9.51) [20] 
cîte două de fiecare parte a ghearei. Se produce în douăsprezece game de dimensiuni 
pentru M, = 260 ... 11 000 daN. m, avînd o caracteristică elastică progresivă, 

Cuplajele cu bandaj de cauciuc (fig. 9.52 şi 9.53) — denumite şi Periflex — datorită 
volumului mare al elementului elastic au o elasticitate foarte mare ; sînt simple din punct 


Fig. 9.48 


Fig. 9.49 Fig. 9.50 


de vedere constructiv, montîndu-se și demontindu-se cu ușurință. Admit abateri insem- 
nate ale capetelor arborilor cuplati: abateri radiale de 2—6 mm $i abateri unghiulare de 
2—6*. Bandajul de cauciuc 3 — cu insertii textile — este montat pe semicuplajele 7 
și 2 prin intermediul inelelor 4, strînse cu șuruburile 5 (fig. 9.52). Dimensiunile princi- 
pale ale cuplajului Periflex sînt date în tabelul 9.9.[41], fiind indicate și momentele de 
torsiune nominale Mn. Domeniul de folosire al cuplajului Periflex este limitat la viteze 
periferice sub 30 m/s, datorită efectului forțelor centrifuge [16]. Cuplajul Periflex din 
fig. 9.53 se recomandă a se folosi pentru turatii mari [16, 41]. 

Cuplajul din fig. 9.54 — asemánátor cuplajului Periflex — are bandajul din cau- 
ciuc sectionat, pentru a micgora pretul de cost al executiei bandajului [16]. Momentul 
de torsiune se repartizeazá uniform pe cele două jumătăţi ale bandajului de cauciuc, 
forțele centrifuge fiind preluate — în mare măsură — de prinderea superioară. Acest 
cuplaj transmite momente de torsiune mai mari comparativ cu cuplajul Periflex la ace- 
leasi dimensiuni de gabarit [16]. 

Elementul elastic al cuplajului Spivoflex (fig. 9.55), compus din douá arcuri inelare 
de formă specială, permite deformatii unghiulare de pînă la 15*. Se execută pentru M, = 
= 136... 20250 daN.m [20]. 
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Tabelul 9.9 


Dimensiunile principale ale cuplajului PE RIFLEX (v. fig. 9.52), in mm [41] 
T T ] ] 


Mărimea | „Min | Dmaz D, D rm Zi gas Twain ie ed mae 
daN:m | | t 

———————Ó——————M—————————— v, n 
01—1 0,5 lote TI up 30 ig" Jäger) "50 12 | I3 | 3000 
03—1 1,0 104 50 34 22 |'* "68 | 28 10 | 18 | 3 000 
06—1 3,0 136 65 48 32 | 92 | 35 22 22 | 3 000 
10—1 7,0 178 85 65 38 | 128 | 47 34 | 38 | 3 000 
14— 1 i3 210 110 80 50 150 59 32a | 98 | 2 500 
18—1 30 263 140 95 60 74 40 | #4 | 2 000 
Di 60 310 180 | 125 80 200 i 50 | 42 |2000 
28—1 120 370 | 235 | 150 | 90 | 215 85 45 46 1 600 
26—1 | 240- | 402 2601. 160^ | 100 | 244 | 95 54 50 1 600 
28—1 | 400 | 450 | 260 | 160 | 110 | 280 110 60 70 | 1250 
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Fig. 9.57 


Fig. 9.58 


Forma rațională a elementului elastic al cuplajelor prezentate in fig. 9.56 asigură, 
un volum relativ mare al elementului elastic, o repartizare uniformá a eforturilor unitare 
de rásucire pe intregul material $i o capacitate mare de incárcare; cuplajul are dimensiuni 
mici de gabarit. Cuplajul din fig. 9.56, b permite montarea, si demontarea, fără deplasarea, 
axialá a arborilor. 

Elementul de cauciuc din fig. 9.57 — solicitat la torsiune — se foloseste la reali- 
zarea unor cuplaje elastice, diferitele moduri de montare ale acestuia fiind indicate sche- 
matic în fig. 9.58[20] (a — cuplaj cu un singur element; b — două elemente legate in 
serie; c — douá elemente legate in paralel; d — montarea elementului elastic pentru 
folosirea la turatii mari). 

Datorită complexității fenomenelor care au loc în timpul funetionárii cuplajelor 
elastice cu elemente din cauciuc calculul acestora este foarte greoi si complicat. La foarte 
multe cuplaje — ca urmare a formei elementului elastic — incá nu este elaboratá o me- 
todicá precisă de calcul. Din aceste motive, în tabelul 9.10 se prezintă doar relațiile pentru 
calculul și proiectarea cuplajelor cu bolturi și manșoane de cauciuc și a cuplajelor Periflex 


Tabelul 9.10 


Relaţiile pentru calculul și proiectarea cuplajelor elastice 
cu elemente intermediare nemetalice 


Relaţiile d lcul și H $ 
Tipul cuplajului şi schema elatiile de calcul și proiectare 


de calcul 


Dimensionare Verificare 
Cuplaj cu bolturi si man- 
son de cauciuc | 
(v. fig. 9.42 si 9.43) | 
| Se aleg din STAS 5982-74 — 


1 
| Mi cap = e D £d4lgoas. 


Strivirea între bolturi 


m | sau din cataloage — pe baza și inele 
Pi | diametrelor arborilor și a mo- 2Mte 
| mentelor necesare de transmis 9, Oas 


Re eE Ss 
Did lg 
r] Gas = 20 daN/cm? *) 
Încovoierea bolturilor 
10M; 
| Gi = SE < Oai 
| | D,zd$ 


Gai = (0,25 ... 0,4) o, 


*) După datele cataloagelor firmelor de specialitate Oas = 50... 70 daN/cm? 
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Tabelul 9.10 (continuare) 


Relaţiile de calcul și proiectare 


Dimensionare | Verificare 


Tipul cuplajului si schema 
de calcul 


Cuplaj cu bandaj de cauciuc 
PERIFLEX 


Mt cap = T Dieter? Mi cap = "zu, — b)*ba: 
(v. fig. 9.52 — 9.53) 


Se verifică, la strivire, 


După alegerea — din cataloage : 
bandajul de cauciuc: 


— à dimensiunilor de gabarit, 


se verificá viteza perifericá Ms, 
Zeie ru(D, — b)2.b 
Jag = 17,5 +. 20 m/s unde 


| 
| 
| p ———— — <ha 


S is a pentru: y = 1,2... 1,6 daN/dm? | fa = 50 ... 70 daN[cm? 
| Axa cuplajului E 
EE icis Gay = 5 daN/cm? 
Se determină: | 
o 2Mie | 
ert, = , | 
TTaf | 


unde Taf = 1...2 daN/cm?. 


Se dimensioneazá suruburile: 


ds 4Myc A | 
| xuz(D, —b) Sat 
unde 


p 0,3...0,5; T = (0,3 ...0,5)0c 


În general, cuplajele se aleg din standarde sau din cataloagele firmelor aere 
în functie de diametrul arborelui si de momentul de torsiune necesar de transmis, ți- 
nind seama — bineînţeles — de condiţiile de funcționare ale sistemului in care se mon- 


teazá cuplajul respectiv. Ze , em 
E E s SE de cuplaje se poate efectua verificarea rezistenței elementului din 


cauciuc, folosind relaţiile şi recomandările în tabelul 11.10. 


9.4. CUPLAJE INTERMITENTE 


9.4.1. CUPLAJE INTERMITENTE COMANDATE 


mitente comandate se divid in douá mari grupe: cuplajele cu gheare 
a se poate efectua numai la turatii mici sau numai în repaus, 
. Cuplajele intermitente cu frictiune permit cuplarea şi decu- 


Cuplajele inter 
sau dinți, la care cuplare 
şi cuplajele cu frictiune*) 


*) Ambreiajele. 


CUPLAJE 543 


plarea sub sarcină și la orice turație, asigurind o 
demarare continuă, fără șocuri, a mașinii. Au un do- 
meniu foarte larg de întrebuințare, folosindu-se, în 
special, la mașini-unelte, autovehicule, la mașini de 
ridicat, la instalaţii de foraj și pompare, concasoare, 
malaxoare etc. 

Cuplajele intermitente cu frictiune pot să fie cu 
discuri, conice sau cilindrice; pot sá functioneze cu 
sau fárá ungere. 

9.4.1.1. PROCESUL DE CUPLARE SI DECU- 
PLARE LA CUPLAJELE CU FRICTIUNE [3, 17, 
30, 31, 32]. Initial, arborele conducător are turatia n, 
iar arborele condus n; = 0 (fig. 9.59). La cuplare — datorită apariţiei unui moment de 
frecare între suprafețele active ale cuplajului — se produce o scădere, într-o oarecare 
măsură, a turatiei n, $i o creștere a turatiei nọ, cu condiția ca momentul respectiv de 
frecare să fie mai mare decît momentul rezistent al arborelui condus. Procesul se continuă 
pînă cînd n, =n; =n. În această perioadă — denumită perioadă de cuplare și no- 
tată în fig. 9.59 cu że — se produce o alunecare între suprafețele în contact, urmată de 
încălzirea şi uzura acestora. 


Fig. 9.59 


În cazul în care momentul de accelerare — care reprezintă diferența dintre momentul 
de frecare din cuplaj și momentul rezistent al arborelui condus — este constant, turatia 
71, crește liniar (fig. 9.59, a); în caz contrar această creștere este neliniară (fig. 9.59, b). 
După perioada de cuplare are loc — în timpul 7, — accelerarea, fără alunecare, a maselor 
în mișcare, ajungîndu-se la turatia de regim n, = ha. 

Se deosebesc două cazuri de cuplare: cuplarea în gol, neexistînd sarcină exterioară 
— momentul de frecare fiind folosit doar pentru accelerare — și cuplarea în sarcină, la 
care — în afară de accelerarea maselor — intervine și momentul rezistent al mașinii 
antrenate. 


S-a constatat cá 50% din energia furnizată de cuplaj este transformată — prin fre- 
care — în căldură, cealaltă jumătate fiind folosită pentru accelerarea maselor mașinii 
antrenate [32]. 

9.4.1.2. CONSTRUCŢIA CUPLAJELOR INTERMITENTE CU  FRICTIUNE. 
Cuplajele cu discuri — care pot fi mono, bi sau multidisc — sînt cele mai răspîndite, 
asigurind transmiterea de momente mari de torsiune, o cuplare liná si permifind exe- 
cutarea unei game foarte largi de variante constructive. În funcţie de modul de comandă, 
cuplajele cu discuri pot fi cu actionare mecanicá (prin pirghii), pneumaticá, hidraulicá 
sau electromagneticá. 

Un cuplaj monodisc — fabricat de firma Fichtel & Sachs (R.F.G.) [20] — folosit la 
autovehicule este prezentat in fig. 9.60. Este un cuplaj de tip normal cuplat — adică 
transmite permanent momentul de torsiune — decuplarea efectuindu-se prin intermediul 
pîrghiilor 7, montate pe discul de presiune 2, presiunea permanentă fiind exercitată de 
arcurile elicoidale cilindrice 3, dispuse periferic. 

Cuplajele multidisc din fig. 9.61, produse de firma Stromag (fig. 9.61, a [41]) şi de 
firma Ortlinghaus (fig. 9.61, b[39]), sînt acționate mecanic, fiind formate dintr-un pachet 
de discuri conducătoare și conduse, montate pe semicuplajele conducător și condus, 
prin intermediul unor caneluri. Reglarea jocului axial din cuplaj — în vederea compen- 
sării uzurii discurilor — se obține la cuplajul din fig. 9.61, a cu ajutorul piulitei elastice 7, 
asigurată împotriva desfacerii de șurubul 2; la cuplajul din fig. 9.61, b reglarea se rea- 
lizeazá cu piulita 7, asigurarea obtinindu-se prin intermediul piulitei 2 şi al suruburilor 3. 
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Fig. 9.60 


Discurile sinus (fig. 9.62 [39]) asigură o decuplare rapidă și sigură a cuplajului, 
obtinindu-se si o cuplare mai lină. 

Cuplajele multidisc duble — formate din două cuplaje, de tipul celor indicate 
în fig. 9.61 — se folosesc pentru cuplarea diferitelor viteze sau pentru inversarea sensului 
de mișcare; au o largă întrebuințare la mașinile-unelte [31, 39]. 

La cuplajele multidisc se folosește — din ce in ce mai mult — acționarea hidraulică 
(fig. 9.63); acționarea propriu-zisă este simplă din punct de vedere constructiv, ne- 
cesitînd însă o instalație specială pentru filtrarea, răcirea și distribuirea uleiului și pentru 
crearea presiunii necesare. In fig. 9.63, a se prezintă, un exemplu de acţionare hidrau- 
lică prin intermediul unui piston inelar 7, iar în fig. 9.63, b — prin intermediul plun- 
jerelor 7, montate în pistonul inelar 3. La aceste cuplaje este necesar să se monteze arcuri 
puternice de decuplare 2 pentru: îndepărtarea presiunii uleiului din cilindrul rotitor, 
care apare ca urmare a acțiunii forțelor centrifugale; crearea suprapresiunii necesare 
care asigură ieșirea uleiului din cilindru, la decuplarea cuplajului. 


În stare de 
functionare 


ZN 


| A 
PA DR, 


ee D 


Ulerul de 
racire 


a Fig. 9.63 


| 
f 
; 


Fá 
Spn 


Uleiulde - 
actionare 


A ELL 

l NK. Ulerul de 
Uleiul de. actionare 
rücire 


b 
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Uleiul de acţionare si de răcire a discurilor se poate introduce prin arbore, în cazul 

cilindrului rotitor (fig. 9.64, a[39]) sau ca în fig. 9.64, b — în cazul cilindrului fix; avan- 
tajul soluției din fig. 9.64, b constă în faptul că presiunea uleiului nu este influențată 

de forța centrifugală. 

În cazul în care există sursă de aer comprimat se poate folosi acționarea pneumatică 
a cuplajelor multidisc (fig. 9.65 [20]), construcția sistemului fiind asemănătoare actio- 
nării hidraulice (fig. 9.65). 

Cuplajele multidisc cu acfionare electromagnetică pot fi cu: discurile străbătute de 
fluxul magnetic (fig. 9.66, a) sau nestrăbătute de fluxul magnetic (fig. 9.66, b). Discurile 
nestrăbătute de fluxul magnetic pot fi executate din orice material și cu orice tip de aco- 
perire, functionind atît cu ungere cît si fără. Cuplajele cu discurile nestrábátute de fluxul 
magnetic permit obţinerea de timpi mici de decuplare. Discurile străbătute de fluxul 
magnetic sînt executate din oțel — putînd funcționa numai cu ungere — și au frezări 
profilate (fig. 9.67) pentru micșorarea disipării fluxului magnetic. Discurile sinus 
(fig. 9.67, b) se folosesc pentru reducerea, la minimum, a timpului de decuplare și pentru 
obținerea unui moment rezistent remanent de valoare mică. 

Din punctul de vedere al modului de alimentare cu tensiune de comandă se dis- 
SE cuplaje cu inele colectoare (tip. A, fig. 9.68) şi cuplaje cu cleme de conexiune (tip B, 
fig. 9.68). Alimentarea prin inele colectoare micșorează, siguranța funcționării cupla- 
tub. ca urmare a uzurii si murdáririi suprafețelor de contact, folosirea acestor cuplaje 
la turatii mari fiind dificilă [43]. Dezavantajul alimentării cu cleme de conexiune îl con- 
stituie rezistența mărită a fluxului magnetic ca urmare a întrefierului suplimentar [31]. 

Cele mai răspîndite forme constructive ale discurilor cuplajelor multidisc sînt pre- 
zentate în fig. 9.69 [41]; astfel, în fig. 9.69 a şi b sînt reprezentate discurile metalice, cu 
caneluri dreptunghiulare și în evolventă, în fig. 9.69, c — discurile acoperite cu bronz 
sinterizat, iar în fig. 9.69, d — discurile acoperite . i 
cu strat de material organic*). Dimensiunile * Vlevul de 
principale ale acestor discuri sînt date în ta- / actionare 
belul 9.11 [41]. d 


Ges ZA 


E a enu 
EC ASI 


A M 


N Ulerul de. 
răcire 


Fig. 9.64 


*) La firma Stromag stratul este de tip Ortex, la alte tipuri de cuplaje, putînd fi din aliaje metalocera- 
mice, textolit etc. 


Fig. 


9.69 
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Tabelul 9.11 


Principalele dimensiuni ale discurilor cuplajelor multidisc [41] 


Dimensiunile, în mm 
Tipul discului à n " Se " " mX z 
Caneluri ex- 55 — - | 1,5 seu REN 
terioare — 66. b = mex im ox I 
fig. 9.69, a LS " - TIS = ge a 
94 — WE 2 Le Syd 
Caneluri in- 46,3 - S 5 | "x LE 
terioare — mer KEE 1:5 a = 
fig, € £ a : Lm td 
fig. 9.69, a L5 
Caneluri ex- | 130 | — IER 
Fudge vid d 170 w _ 3 
ig. 9:69, b Le z TM E 
" 190 A. 
235 = 3 4 
Caneluri in- 109 110 2 
terioare — Axa d ise O E f 
: 144 145 = 3 
fip. 9769; b | E ER [e — 
160 162 - pow 7 
194 198 - K Ns È 
Caneluri 55 - — 1 | 0,275 E 
dreptun- "4s m I 0275] 
ghiulare — Ser = € iai Ss 
Hg. 9:69, a | 8.39, | = AR C 
94 - — 1,3. | 0:275 
Caneluri in 130 — 1;3- | 0,275| 2,5 x 75 
evolventá — | 17 zd m 18106 3-«80 
fig. 9.69, c s = "E [4 = = 
190 - 2 |075 | 3 x 95 
i551. a AT SS [ni 3 x 112 
ic i REUS li d Lë 
Caneluri 46.3 | 48 | — 1,3 1,5 E 
coo EG UON v LS Vis e 
ghiulare = = | AL 
fig. 9.69, d 45: 72 | — Lo pA, 
302| Sai — ONNUET Me 
Caneluri in 95,5| 102 | 96 AMI. 2 x 48 
evolventă 109 | 118 |110 2 115 | 25x44 
fig. 9.69, d = Kë e PR | - 
& 9.69, d [144 | 156 | 145 | 230 — 1-18 |3 25 | 2,5x 58 
BHO Io LBARITXA | 1] — |6£5 13 Va | 3334 
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Considerînd coeficientul de frecare constant, în tabelul 9.12 sint indicate valorile 
acestuia — pentru diferite cupluri de materiale în funcție de starea de ungere — precum 
si încărcările specifice admisibile [3, 31]. 

Tabelul 9.12 
Coeficientul de frecare și încărcarea specifică admisibilă 
pentru cuplajele cu frictiune [3,31] 


Condiţiile de funcţionare si materialele suprafețelor active U Pa, daN[cm? 
a, 


Cu ungere 


Otel cálit pe otel cálit 0,06 6—8 
Fontá pe fontă sau pe oţel călit 0,08 6—8 
Textolit pe otel 0,12 4—6 
Aliaje metaloceramice pe otel cálit 0,12 8 
Materiale din pulberi metalice pe otel cálit 0,05—0,1 20 
Fără ungere 
Fontă pe fontă sau pe oţel cálit 0,15 2—3 
Tesáturá de azbest presatá pe otel seu fontá 0,3 2—3 
Aliaje metaloceramice pe otel cálit 0,3 3 
Materiale din pulberi metalice pe otel cálit 0,1—0,3 | 20 


Observaţie. Valorile pa mai mici se folosesc pentru cuplajele multidisc cu număr mare de discuri ; 
valorile mai mari — pentru cuplajele multidisc cu număr mic de discuri sau pentru cu- 
plaje conice și cilindrice. 

Cuplajul Conalus (fig. 9.70[20]) este un cuplaj dublu conic. Cuplarea și decupla- 
rea se obțin prin intermediul pîrghiilor 7, fixate articulat în conurile 2 si 3. Inelul ondulat 
4 preia jocul din cuplaj în cazul întreruperii momentului. 

Tot din categoria cuplajelor conice face parte si cuplajul Comax (fig. 9.71 [20, 32]) 
la care elementul de frictiune il constituie coroana 7 — cu sectiune trapezoidalá, sime- 
tricá — executatá din material nemetalic sintetic*); această coroană (fig. 9.71, b) 
este formatá din mai multi segmenti solidarizati concentric prin arcul elicoidal 2 de în- 
tindere, montat într-un locaș circular practicat pe periferia segmentilor. 


Fig. 9.70 Fig. 9.71 


*) Pe bazá de azbest. 
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9.4.1.3. CALCULUL SI PROIECTAREA CUPLAJELOR INTERMITENTE CU 
FRICTIUNE. Relaţiile pentru calculul si proiectarea cuplajelor cu frictiune — cu discuri, 
conice și Comax — precum și recomandările necesare sînt indicate în tabelul 9.13. 


Tabelul 9.13 


Relaţiile pentru calculul și proiectarea cuplajelor cu frictiune 


" Oe Relatiile de calcul 
Tipul cuplajului si 
Schema de solicitare | 


Dimensionare | Verificare 
Cuplaj cu discuri x : 
(v. fig. 9.60 — 9.63, Mt cap = gb + Di? Pa 
9.65) Š 
"T 2 Mu.» De + Dj Se verifică presiunea 
îD = Se BC Dm= 5 pe canelurile discurilor 
H Ps * | conform STAS 1767-67 
b | şi cap. 7. 
dës = 35| ? PES i 
1 " m. 0,15... 0,35 Se verificá presiunea 
Se recomandá: Dm pe discuri 
Din = DA. 4) 4 FE, 
doi is 5 1: — UR fe — Pa 
tuper diicoba fpe Ba zc Dach 
zı — numărul discurilor conducătoare d ikg ND 
: Se verificá la incálzire 


Zə — numărul discurilor conduse conform 9.4.1.3 


E.- 2M te 

p EE te, 
ip Dm 

| u Și Pa din tabelul 9.12 
b, din tabelul 9.11 


px Hun = Ze Dif pa 
M y Mis. du. Di + De | Se verifică presiunea 
m | EC E > | pe suprafața de con- 
| T$ Ufa 2 tact 
b F 
d : 5 25: = 
y DES ke 029s p = < fs 


TDmb sin & 


Maj ` 
cuplajului 


2Me Sin x | 
UDp, 


a >> 8... 10? — metal/metal 


€ > 12...15? — materiale nemetalice 


u Si Pa din tabelul 9.12. | 
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Tabelul 9.13 (continuare) 


Relaţiile de calcul 


Tipul cuplajului si 
schema de solicitare 


Dimensionare Verificare 


T 


Cuplaj Comax | 
pla] | 


2 9 d j T 2 
(v. fig. 9.71) Lr iE c Be 
| i ei 
[^ i Mie | De + De Se verifică presiunea 
pee DDA = yr ` ` Dm 2 > între discuri si inel 
——4 | MPa p 
ka Jh, 2M b D= 
E | b,D2, t; p = —= 0,08...0,15| 1 ab, Dmsina 
ES Topa Dm 
| e : - Se verificá presiunea 
Deoarece f, > f, re > respectată ; S e 
| aa | crea e eet dintre inel și tambur 
cuplajulu Ee . 
| ba > 2b,cos« 2Fe 
P» TIU ===> Pa 


Pentru Hu = Ua! Da — D, COS X nb,D, tg o 


| D Mie tg a Mie Sin a In cazul în care: 
"c e: i. s mpm 


USD; Un 


b, R 2b, 


| U Si Pa din tabelul 9.12 se verifică A > 0. 

Asupra capacității de funcționare a cuplajelor multidisc influențează considerabil 
regimul termic al acestora. Încălzirea cuplajului duce la mărirea uzurii, în unele cazuri 
putînd provoca griparea suprafețelor metalice. Materialul de frictiune — chiar dacă este 
foarte rezistent la temperatură — poate să se carbonizeze superficial, ca urmare a unei 
durate lungi de patinare, ceea ce duce — de asemenea la o uzură anormală. Din 
aceste cauze este necesară verificarea regimului termic la cuplajele multidisc. 

Deoarece căldura este degajată intensiv într-un scurt interval de timp, cuplajele 
funcționează într-un regim termic nestationar, aceasta îngreunînd calculul termic al 
cuplajelor multidisc; în cele ce urmează se prezintă o metodică de calcul orientativ al 
regimului termic [39]. 

Pentru cazul general al unei sarcini combinate (statice și dinamice) lucrul mecanic 
de frecare în timpul unei cuplări 


1 Mite 


£, . GD?(ng; — n)? | [daN- m], (9.11) 

7160 Me + Ms arc 

iar lucrul mecanic corespunzátor unei ore de functionare 

Ly = Les  [daN-m/h], (9.12) 

unde zu este numărul de cuplári pe oră. 

Cantitatea de căldură dezvoltată de cuplaj 
= Mie 2 2 

Qy = 10Lp — 1,4- 1073 GD?(n, — nj)? zn [J/h]. (9.13) 


Mite + Ms are 


Ln 
un 
N 
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Încărcarea termică a discurilor se determină cu relația 


ul total al discurilor cuplajului ; 


în care: A este suprafața unui disc j 
elul 9.14[39]. 


valorile încărcării termice admi 


Tabelul 9.14 


Încărcarea termică admisibilă a discurilor la cuplajele cu fricțiune [39] 


Tipul de frecare qa, kJ[cm?- h 


| Ungere în baie »l,29.— 1,7 
Otel/otel | e e le ege 
| Ungere interioară | LS? 
—— E E. um T ege Ll 
Cu ungere | 4,2—8,3 
Otel/bronz sinterizat jam p: 
Fárá ungere | 2 2 
Otel/strat organic (ORT EX) IMultidisc 0,8— 1,25 
E Fárá ungere a > 
Fontă/strat organic (ORTEĂ) | |Monodisc 4,2—8,3 


Volumul de ulei necesar pentru rácirea cuplajelor multidisc cu ungere interioará 

(v. fig. 9.63) se calculeazá — in cazul unei singure cuplári — in ipoteza evacuárii cál- 
durii dezvoltate de cuplaj atît prin discuri, cît si prin uleiul de răcire [39] cu relația 

> Q — mcAt 

Vulei = Ze 


Pulu äi 


(9.15) 


[m?/s], 


in care: Q = 107?L, in kJ; m — masa discurilor metalice neacoperite*); c — căldura 
specifică a discurilor (c = 0,461 kJ/kg. grd pentru oțel si c = 0,545 kJ/kg-grd pentru 
fontă); Aż — creşterea, temperaturii pachetului de discuri (A: < 150°C); 
= 0,9. 10? kg/m3; c, — căldura specifică a uleiului (c, = 1,886 kJ/kg-grd); At, = 
= 2 ... 4°C, cînd răcirea se obține prin circulație si A4, = 10... 12°C, cînd răcirea se 
obţine prin circulația uleiului printr-un radiator cu apă. 

În cazul unei frecvențe mari a cuplărilor se consideră că toată cantitatea de căldură 
dezvoltată, într-o oră de funcționare Qp este evacuată numai prin uleiul de răcire: 


Qn 
PuluAtu 


Pu = 


[m3/s] (9.16) 


Vutei — 


La cuplajele comandate mecanic, cuplarea si decuplarea se obtin prin intermediul 
unui lanţ cinematic format din mecanismul de comandă — care transmite mișcarea și 
forța de la organele de comandă la mufa de cuplare, ce alunecă în direcția axei arbo- 
relui — și din pirghiile de acţionare, care transmit mișcarea și forța de la mufa de cuplare 
la elementele de frictiune. 


*) Stratul organic este un bun izolator 
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Jocul dintre discurile metalice — la cuplajul decuplat — se recomandă a se consi- 


dera 0,25—0,5 mm pentru cuplajele multidisc și 0,8— 1,5 mm, pentru cuplajele mono 
si bidisc [31]. 

În ceea ce privește acționarea hidraulică a cuplajelor multidisc se recomandă urmă- 
rirea metodicii de calcul prezentate în tabelul 9.15. Forţa la care trebuie calculate arcu- 
ile de decuplare Fag (v. arcurile de decuplare din fig. 9.63) se compune din forța axială 
are acţionează asupra pistonului inelar — ca urmare a forțelor centrifuge ce acționează 
supra uleiului — şi din forța axială necesară pentru crearea suprapresiunii Ag în ci- 
lindru, la decuplarea cuplajului; suprapresiunea Ag depinde de viteza necesară de de- 
uplare si de rezistentele hidraulice din magistrala de introducere a uleiului [31]. 


Tabelul 9.15 


Calculul și proiectarea actionárii hidraluice a cuplajelor cu frictiune [30, 31] 


Tipul 


actionárii Relatiile de calcul 


| Schema de calcul 

E PI N N —— ———————— 

Forța necesară pentru arcurile de de- 
cuplare 

Fag = [8- 
+ TAg] (R? — 7?) 

Aq = 0,5... 1 [daN/cm?] 

Aq 28-1079 n? 


FK, 41457 08 


Cu cilindru 
inelar 
(fig. 9.63, a) 


1079? n2(R2 + y? — 278) 4 
[daN] 


Introgucerea ulerului 


Se verifică 
Presiunea uleiului 
pren Fe 
q 


ie um WR 
T(R2 — 7?) 


[daN /cm?] 


Cu plunjere | 


(fig. 9.63, b) 


Forta necesará pentru arcurile de de- 
cuplare 


Fag —|4-1079 2?(R2 — v8) + 


cb 3 as] d?z [daN] 


Iniroducerea uleiului 


z — numărul de plunjere 


| Presiuea uleiului 


[da N [cm?] 


“Observaţie. Dimensiunile se introduc în milimetri. 


554 ORGANE DE MAȘINI 


Pentru predimensionavea acfiondrii electro- 
magnetice a cuplajelor multidisc se determină 
— în primul rînd — forța necesară de cuplare 


2M, 
Fe = — —4B?S [daN], (9.17) 
uDm 
SS unde: S=S,+ Sé în cm?, este Pedir totalá a 
EN polilor; S, = = pi D?) si S, = — (D$ — DÉI 
cx 4 4 
diametrele fiind indicate în fig. 9.72; Dm = 
D, + D, : ; "P 
Fig. 9.72 EC UN este impus constructiv; B — in- 
ductia, in T. 
Se adoptă B = 1T, rezultind S = F,/4. Deoarece este necesar ca Sj 95 39/2 


se obtin dimensiunile: 


Fe 
3i. 


D; = ER RE D= ||ot+ 


Se determină secțiunea conductorului de cupru al bobinei, considerind conducti- 
bilitatea oc, = 56 S/m. 


(9.18 


òD, WW e 
Scu = 900 E. [mm3], (9.19) 
U 
unde: à este intrefierul, in cm (v. fig. 9.72); U — tensiunea, în V; De = (Da +- D42 


in m. 


Numărul de spire, pentru densitatea de curent jo, = 5A/mm?, se calculează cu 
JCu i| 
relatia 


U 
4 
nsp = 3,56 (9.20) 
ml 
Cunoscînd Sou, se alege cea mai apropiată secțiune de conductor din STAS (Sau. sas) 


căreia îi va, corespunde un diametru daas respectiv un diametru de conductor izolat 
, 
d 


STAS' 
Deoarece 
h D, — D, 
Meng = — — , unde h = Se — (Ah, + bel, 
STAS s 
rezultă 
nsp " 
nspı = . (9.21) 
Zeng 


Dimensiunile %,, ka, bi, ba şi b sint spatii rezervate pentru izolarea bobinei: 
se recomandă 4, = 2,0 mm; b. = 1,5 mm; b, = 2,5 mm; b = mm [22]. Adin- 


cimea ferestrei a = nspıiåsras + bi + ba + bs. 


CUPLAJE 


Ui 
[zi 
Ui 


La cuplajele multidisc cu acţionare electromagnetică este necesară și verificarea 
cgimului termic. La cantitatea de căldură Q, degajată prin frecare se adaugă cantitatea 
le căldură dezvoltată de curentul electric din electromagnet Or: 


Qce = Qn + Og, (9.22) 


Qg = Ditz [J/h], (9.23) 


fiind durata de circulație a curentului prin bobinaj în timpul unei cuplări, în s; 7 — 
intensitatea curentului, în A. 

Pentru verificarea regimului termic, în relația (9.14) se înlocuiește Qp cu Qg ep valo- 
ile qa fiind cele indicate în tabelul 9.14. 


9.4.2. CUPLAJE INTERMITENTE AUTOMATE 


9.4.2.1. CUPLAJE DE SIGURANȚĂ (LIMITATIVE). Se folosesc pentru între- 
uperea automată a legăturii dintre arborii cuplati, în cazul apariției unor suprasarcini 
în timpul funcționării. Cuplajele de siguranță — după principiul de funcționare — pot 
fi: cu element de rupere și cu frictiune (multidisc, conice). 

Cuplajele de siguranţă, cu element de rupere, se folosesc în cazul suprasarcinilor rare, 
deoarece este necesară înlocuirea elementului distrus — stiftul de forfecare. În fig. 9.73 


Fig. 9.73 


se prezintă acest tip de cuplaj, elementul functional principal fiind stiftul de forfecare 7, 
montat în bucsele speciale 2. Relaţiile și recomandările necesare pentru calculul acestor 
cuplaje sînt prezentate în tabelul 9.16. 
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Tabelul 9.76 


Relaţiile și recomandările necesare pentru calculul cuplajelor de siguranță 


Tipul cuplajului și schema de calcul 


Relaţiile de calcul. Recomandări 


Cu element de rupere 


Me tim = (1,15 ... 1,2) Mg, 
Se dimensioneazá stifturile de forfecare: 
za? SÉ 8 Mt tim 
nr Dt, 
Tr = Yor; Y = 0,8 ...0,7 pentru ştifturi netede, 


Y — 0,85, pentru stifturi cu canal sau 
crestătură 


Se recomandă: 


Cu frictiune 


GA 
Mi Tn => == uib (De 
8 


8 
— Se determină: 


S 
y 2 M ij 
(D$, QA Lem A 


nU UPa 2 


Se determină forța la care cuplajul începe să 
patineze: 
F b 2Me tim 
dp mu 9 
iu Dm 
cu care se dimensionează arcul central sau arcurile 
periferice ale cuplajului. 


— Se verifică presiunea pe discuri: 


u Și Pa din tabelul 9.12. 


Se recomandă: 
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Cuplajele de siguranjă cu fricțiune 
se folosesc în cazul unor suprasarcini de 
scurtă durată, în special în cazul supra- 
sarcinilor cu acțiune de șoc. Un exemplu 
de astfel de cuplaj — multidisc — montat 
într-o roată dintatá este prezentat în 
fig. 9.74[39]. La aceste cuplaje momentul 
de torsiune limită se reglează modificînd 
strîngerea arcurilor 4 prin intermediul 
piulitelor 7; asigurarea piulitelor 7 se 
obţine cu suruburile 2 care string bucșe- 
le 3. Cind momentul de torsiune din 
transmisie depășește valoarea momentului 
limită — corespunzător forței de apăsare 
exercitate de arcuri — cuplajul patinează, 
evitîndu-se astfel deteriorarea unor ele- 
mente importante ale mașinii. 

Cuplajul Elsi (fig. 9.75[32]) este un 
cuplaj limitativ, dublu conic, reglajul 


— 


f 
Ms 


T UU 
| xg 


EM 


momentului limită obtinindu-se prin in- 2 
termediul stifturilor filetate 1; acest cu- 
plaj este în același timp şi elastic, avînd 
în componența sa un cuplaj de tip Car- 
deflex. Caracteristica cuplajului Elsi este J 


redată în fig. 9.76. 

Cuplajul Comax, poate fi folosit şi 
drept cuplaj limitativ (fig. 9.77[32]). La 
modelul RT — cu arcuri disc dispuse 


central — reglarea momentului limită se 
realizează prin bucșa filetată 7, care este asigurată împotriva desfacerii prin şurubul 2; 


la modelul RTB — cu arcuri disc dispuse periferic — reglajul momentului limită se 
obține prin piulitele 3. 

Calculul cuplajelor limitative cu frictiune se poate desfășura conform indicatiilor 
din tabelul 9.16. 

9.4.2.2. CUPLAJE DE CURSÁ LIBERÁ (UNISENS). Particularitatea acestor 
cuplaje constă în faptul cá transmit momentul de torsiune numai într-un singur sens 
si numai în cazul in care turatiile elementelor conducător și condus sînt egale; cînd 
turatia elementului condus depășește turatia elementului conducător, cuplajul se de- 
cuplează automat. Se folosesc, pe scară largă, în construcția de autovehicule, masini- 
unelte, maşini de ridicat şi transportat, variatoare cu impulsuri etc. [14, 28, 42]. 

Cuplajele unisens cu frictiune pot fi cu role cilindrice, in acest caz unul din inele 
fiind profilat, sau cu corpuri de blocare, profilate, inelele fiind cilindrice. 

Un exemplu de cuplaj unisens cu role cilindrice este prezentat în fig. 9.78; tijele 
de împingere 7 mențin rolele 2 în contact permanent cu inelele cuplajului. 


seed c09 = «Ho 


609 = IHo 


O9IPOIJEIOA 


zWo/Nep 000 0€ > H"o 
4z Sab Sac m3 


q "Sr Wp 
I 


ewəyos nijuod œ = lay 
LANE, 
e es d a 
«A 609 7??p zer 
9IPUOISUSUII([ 


mojeo op oW 


/['6 mpy 


[pr sl suosmmn opofeplno poaepororă 1$ mpoo najuod Aero 


9.75 


"1 
ig. 


I 


NNNM en 


[no]peo op rang 


e [ZI] A 101193xo mmpu; e SOȚULUI murso12 ea1eorjMoA nijuoq 'Z ',ulo/N*D s0I-1'Z = 4 mepi mt" "2140043500 
ui 
| lar 4 | » 83 z'ar 
H”9 > | — — — | ——— c09 = 2Ho 
I I ^? 8 
-— CENK 
DREES EE qo 
Hvo zs E ck 3 FH 22 E $09 = IHo ES ES ze i L 
JV ST "ag 
NIS. eh omg Jan Zar 
gsord gyre o-u; jvjuour əsə nu i1onuojxo [npout ‘p (7'['''8'0)=s 
esord gyre o-ruj 3eso1d ə}zsə 101193xo [njour ‘p (69'0' c'0) = S 
E, i i | E 
zi o1e20[q 
z op 1o[p[or [nieurnu = 7 
2 
S 


inpnfepdno [ndr], 


y 
/ 


9.77 


Fig. 
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[rot/min] 


Tabelul 9.17 (continuare) 


Verificare 


Relaţiile de calcul 


de 


) 
desprindere 


l 


a 


.0,3 mm 


]— turatia 


ecesará a arcului 


Dimensionare 


[min 
blocare 


D 


d = 0,2. 


Se recomandă 


n[rot 
m — masa corpului de 


F = 5,5. 10n2Dem 


Forţa n 


Schema de calcul 


9.80 


o 


BH. 


Tipul cuplajului 
de blocare 


(v.tig. 9.79 


Cu corpuri 
si fi 
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9.80 


La cuplajul din fig. 9.79, corpurile de blocare — in cazul funcționării în gol — 
se desprind, la o anumită turație — ca urmare a acțiunii forțelor centrifugale — nemai- 
fiind în contact cu inelul interior; aceasta conduce la micșorarea uzurii. 

Arcul bandă 7 de la cuplajul unisens din fig. 9.80 are rolul de a menține în contact 
permanent corpurile 2, cu inelele interior și exterior. Construcția cuplajului permite 
amplasarea unui număr mai mare de corpuri de blocare, comparativ cu alte tipuri de cuplaje 
unisens. Datorită formei constructive a corpurilor 2 — a căror raze de curbură sint mai 
mari decît la rolele cilindrice—se obține micșorarea eforturilor unitare de contact [14, 28]. 

Relaţiile pentru calculul și proiectarea cuplajelor unisens și recomandările necesare 
sînt indicate în tabelul 9.17. Numărul rolelor se poate alege conform indicatiilor din ta- 
belul 9.18, în care sînt prezentate si unele recomandări constructive [14, 28]. 

Tabelul 9.18 


Alegerea numărului de role la cuplajele unisens [17] 


Domeniul de folosire | Let da | = | E 
———————————————————————————— - Aaen e 
Strunguri automate | 3—6 | 6—9 1,5—3 
Variatoare cu impulsuri | 5—8 5—0 2—4 
Maşini şi aparate de ridicat | 4 8 j 1,25—1,5 
Transmisia autovehiculelor 8—20 | 9—15 1,5—3 
Biciclete Na |" 355-6 2 
Demarorul autoveniculelor | 4—5 4,5—6 1, 25—4,5 
Mandrine, pinole, bucși extensibile, dornuri | pi 

portfreză | 3 6—8 | Ia? 
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10. FRÍNE 


NOTATII 

A — aria garniturilor de frină: Mr — momentul de frecare; 

b — lăţimea de contact dintre elementele n — turatia elementului frinat; ; . 
frinate; Pa; Pm — presiunea admisibilá, respectiv presiunea 

c — coeficient de siguranță; medie dintre elementele în contact; 

C — raport de transmitere interior al frînei; Pf — puterea de frinare; s 4 e 

d — diametrul suprafetei de contact dintre ele- Sisa  — eforturile de întindere din ramurile frinei 
mentele frinei; cu bandá; ZR ME 

Fa — forţa de acţionare asupra unuia din ele- D — viteza periferică a elementului frinat la 
mentele frînei pentru realizarea forței de începutul frinárii; i 
frecare necesară frînării E — unghiul de infásurare dintre banda frînei 

Ff — forța de frecare dintre elementele frínei; și tambur. . ` 8 

Fn — forța de apăsare normală pe elementele [71 — coeficientul de transmitere a căldurii; 
îrînei aflate în contact; n — randamentul frînei; . . 

h — cursa elementului de acţionare a frînei; na — randamentul mecanismului de acţionare 

D — raportul de transmitere al mecanismului a frinei; 
de actionare a frinei; u — coeficientul de frecare; . 

j — jocul dintre elementele frinei in stare de- [^] — unghiul de contact dintre sabot $i tambur; 
frînată; 0, — temperatura mediului în care functio- 

K — forţa exercitată de elementul de comandă nează frîna; A ^ on 
a frinárii sau detrinării; Kl — creşterea temperaturii elementelor frinei, 

lj — dimensiunile liniare ale elementului frinei; datorită frînării. 


10.1. ROL FUNCȚIONAL. CLASIFICARE 


Frinele — constituind sisteme de legătură dintre două elemente — au rolul de a 
modifica mişcarea relativă dintre aceste elemente. Frînele au ca principal scop modifi- 
carea vitezei maselor aflate în mișcare, realizind o menținere constantă a parametrilor 
mișcării sau chiar anihilarea mișcării masei frinate. Realizarea frinárii este posibilă prin 
folosirea sistemelor mecanice, hidraulice, pneumatice sau electrice. [n cele ce urmează 
se vor analiza doar frînele mecanice, în special de utilizare generală, frine care prin trans- 
formarea lucrului mecanic de frecare — dintre elementele în mișcare relativă — în ener- 
gie calorică anihileazá, in final, mișcarea relativá dintre elemente, realizind blocarea 
acestora. În unele situații, frinele pot fi considerate ca fiind cuplaje cu frictiune la care 
unul din elemente este fix. După scopul urmărit, frinele se pot clasifica în: à 

— frâne de reglare, avind rolul de a menține constantă viteza în mișcarea de rotație 
sau translație a unui element; 

— frîne de blocare, asigurind reducerea vitezei unui element pînă la blocarea sa; 

— fríne de încărcare (de sarcină), realizind încărcarea în timp îndelungat a unui 
element a cărui energie cinetică trebuie transformată în altă formă de energie (cazul 
frînelor folosite în construcția standurilor de încercări). 

Clasificarea fiinelor, în funcţie de direcția forțelor de apăsare dintre elemente, de 
forma suprafețelor de contact si de poziția relativă a suprafețelor în contact este prezen- 
tată în tabelul 10.1. 
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Tabelul 10.1 


Clasificarea frinelor 


1 
n Po Ge | 
Direcţia forţelor de apăsare Radiale | Axiale 
dintre elemente 
e | - - 
F de frînare Saboti | Bandă 
verd i | a | Disc Con 
suprafetei frinate Cilindru | Cilindru | 
| | | | pare 
Ti EA. Cu saboti Cu saboti | Cu bandă | Cu bandă e à 
ipul frinei | exteriori interiori | exterioará | interioarà Disc | Lon 
| | | | 


Schema, frînei |oDgxa p figo b | Ze fig. d fig. e Hg. f 


10.2. FRINE CU SABOTI 


Frînele cu saboti exteriori sînt foarte robuste şi sigure în funcționare, fapt care face 
să fie folosite în cazul unor construcţii importante şi puternic solicitate ca: sisteme de 
transport (inclusiv în construcția, vagoanelor de cale ferată) si sisteme de ridicat. 

Frénele cu un singur sabot se folosesc pentru construcțiile la care momentul de frinare 
este relativ mic, datorită faptului că forțele care apar (fig. 10.1 si 10.2) solicită arborele 
— elementul frînat — la încovoiere. Sabotul unei astfel de frîne poate fi fixat rigid în 
raport cu pirgia de frînare (v. fig. 10.1) sau articulat (v. fig. 10.2). Pentru a putea prelua 
același moment de frînare, în ambele sensuri, aceste frine trebuie realizate cu l = 0. 

Forța de frecare necesară pentru preluarea momentului de frînare este dată de re- 
lația 


F= — 3 (10.1) 


SC a (10.2) 


2M, hu 
Lg Lalea, d (10.3) 
d, L 


în care semnul plus corespunde sensului de rotație orar a elementului frînat, iar semnul 
minus — sensul antiorar. 
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Fig. 10.1 


Se observă că pentru ///3 < u are loc autoblocarea frînei la rotirea elementului frînat 


în sens antiorar. A Na. . 
Presiunea normală care apare între sabot si tambur, ca urmare a apăsării sabotului 


pe tambur, se calculează cu relația 
Fn 2M, 


= < Pa. (10.4) 
bl, ubdila 


Pm = 


Relația (10.4) poate fi folosită pentru calculul de verificare, comparînd aceste valori 
ale presiunii medii — calculate în ipoteza distribuției uniforme a sarcinii pe tambur 
şi a nedeformabilitátii sabotului — cu valorile admisibile (tabelul 10.2). 


Tabelul 10.2 


Caracteristicile materialelor folosite la garniturile de frine 


Coeficientul | Temperatura Presiunea admisibilă 
Materialul de frecare u maximă admisă, °C Pa, daN/em? 
Lemn 0,2—0,4 | 60—70 2—6 
Tesiturá textilă din bumbac 0,45— 0,5: E 100 (:5-—3.0 
Tesáturá de azbest 0,3—0,4 300 j 0,5— 6,0 
Ferodou cu sau fără insertii 0,3.— 0,45 300 0,5— 15 
Fontá pe otel in baie de ulei | 0,05—0,06 Temperatura 35 


báii de ulei 


Bronz pe otel in baie de ulei ] 0,04 Idem 
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Pentru verificarea, frinei la încălzire se calculează, initial, puterea pierdutá prin 
frecare: 


M pn 
pes P 10.5 
f Ga 
974 
Temperatura frinei, la sfîrșitul frinárii se determină cu relația 
9 = 0, + 05, (10.6) 


temperatura 0; — produsă in urma [rinárii — putînd fi determinată in funcție de pute- 
rea de frinare Pj[4]: 


860P. 
6, = € (10.7) 
Axt 
Valoarea coeficientului au se stabilește în funcţie de viteza periferică [4]: 
ag = 4,5 + 60314, (10.8) 


Valorile maxime — care pot fi atinse de temperatura elementelor frînei — cu care trebuie 
comparate valorile obținute din relația (10.6) sînt date în tabelul 10.2. 


O verificare mai rapidă la încălzire constă — în cazul calculului simplificat — în 
compararea produsului mv cu valorile recomandate: (5... 15) daN - m/cm?- s [4,5]. 


Pentru evitarea încărcării puternice, la încovoiere, a arborelui frînat se folosesc — 
la sarcini mari — frânele cu doi sabofi *); schema unei astfel de frîne este reprezentată 
în fig. 10.3**).Cei doi saboti ai frinei sint mentinuti în contact cu elementul frînat (tambu- 
rul de diametru dj) cu ajutorul arcului 79 si a greutăţii elementelor mecanismului de 
defrînare 77 si 72. Defrinarea se produce cu ajutorul forţei K realizată de către un cilindru 
hidraulic, electromagnet sau cablu care prin deplasarea pirghiei 77 acţionează asupra 
sistemului format din elementele 72, 13 $i 74, care depărtează saboții de tambur. 

Considerînd că fiecare sabot preia 
aproximativ jumătate din forța peri- 
ferică de frînat, rezultă cá 


M 

Fos Ers d si 
d, 

=: M 

Za R Ing =. 
ud, 


Cu aceste valori se pot calcula în 
K continuare toate mărimile stabilite 
pentru frînele cu un singur sabot [v. 
relațiile (10.4) ... (10.7)]. 
Forța K necesară defrinárii se 
| calculează în funcție de forța normală 
| necesară: 


- (10.9) 


sl Frine cu saboti dubli. 
**) Poziţiile din fig. 10.3 corespund celor din fig. 10.4 SL 10:5; 
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Valorile coeficientului de siguranță se recomandă a se alege în intervalul c = 1,5 ... 4 *), 
în funcție de condițiile de funcționare, randamentul mecanismului de acţionare putindu-se 
considera 90 — 95%. Raportul de transmitere al mecanismului de acţionare se determină 
în funcție de soluția constructivă aleasă. La mecanismele cu pirghii se recomandă 


Ll, 
i = 8... 10 | pentru mecanismul din fig. 10.3, i = T] . 
lolela 
Jocul dintre sabot și tambur — necesar pentru realizarea defrinárii — se recomandă 
în funcție de diametrul d,: j = (1 ... 1,5) mm, pentru d, < 250 mm; j = (1,5...2) mm, 
pentru d, = (250... 500) mm; j = (1,8...3) mm, pentru d, > 500 mm. 


Deplasarea punctului de aplicație al forței K necesară pentru realizarea acestui joc 
h= ji, (10.10) 


împreună cu mărimea forței necesare defrinárii K — conform relației (10.9) — determină 
puterea necesară alegerii și dimensionării sistemului de defrînare. 

În fig. 10.4 este prezentată construcția unei frine cu saboti dubli. Montată pe un 
suport sudat 7, frîna este realizată din pîrghiile 2, pe care sînt montați sabotii 3. Menti- 
nerea sabotilor în poziție corectă — în starea, defrinatá — se realizează prin intermediul 
suruburilor 4, cursa sabotilor reglindu-se prin suruburile 6, fixate pe suportii 7. Reali- 
zarea defrinárii este asiguratá de cátre electromagnetul 9 care depárteazá sabotii de tam- 
bur prin intermediul sistemului de pîrghii 10... 15. Reglarea frînei, pe măsura uzurii 
sabotilor, se realizează cu ajutorul pîrghiilor filetate 74 si 75, asigurate prin piulitele 76 
şi 78. Modificarea raportului de transmitere ? al mecanismului de detrînare, in limite 
de + 40%, se poate realiza prin modificarea poziției articulaţiilor elementelor 77 si 72, 


b D pp 19 


ESI 
A 


$ 


Gi 
= E 


-=E 


NI 
E 


Ki AŞ 
| 


Fig. 10.4 


*) Pentru frînele folosite la construcția instalaţiilor de ridicat, v. și STAS 20023-70 si 20025-70. 
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Fig. 10.5 


respectiv 12 si 13. Forța de frinare este asigurată de către arcul elicoidal de compresiune 
79, a cărui forță de comprimare este reglată cu ajutorul tijei filetate 8. 


Modificarea sistemului de acţionare al frînei din fig. 10.4 permite realizarea unei 
frîne cu două trepte (fig. 10.5); articulația fixă — 20 a barei de împingere 74, este pre- 
văzută cu jocul /. La decuplarea ridicátorului electromagnetic 27, reglat pentru o acțiune 
lentă, frina este strinsá de către arcul puțin pretensionat, realizindu-se un moment de 
frînare mic. La mărirea deplasării ridicătorului, bara de împingere 74 se deplasează cu 
jocul 4 si permite acțiunea greutății 22, prin intermediul pîrghiei cotite 13 asupra barei 
de împingere 74. Momentul de frînare, obținut în acest caz, prin acțiunea greutății și 
a arcului elicoidal, este mult mai mare decît în prima parte a frînării. 

Frânele cu sabofi exteriori pot fi acționate și cu ajutorul unor sisteme hidraulice (fig. 
10.6). De capetele încrucișate ale sabotilor 7 este articulat cilindrul hidraulic 2, care 
realizează forța necesară frînării. Arcul 3 are rolul de a îndepărta sabotii de tambur, 
la anularea, forței dezvoltate de către cilindrul hidraulic. Tija 5 si piulita 6, mult dispusă 
în exterior pentru accesibilitate, servesc la blocarea frinei. 

Construcția sabotilor acestor frîne poate fi o construcție sudată (fig. 10.7), montarea 
garniturii de frînă pe corpul sabotului realizîndu-se prin nituire. 
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cu saboti interiori pot fi realizate în mai multe variante, in functie de modul 


de articulare si actionare al sabotilor. Caracteristice, in special, constructiei de autove- 


aceste frîne se caracterizează, de obicei, şi prin raportul de transmitere interior 
, 


hicule 
iniCcuie 


Fy 


ZSS] 
SS EH 
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Fig. 10.10 


Frínele simplex (fig. 10.8) au sabotii articulati într-un singur punct iar forțele de 
frecare care apar între cei doi saboti si tambur sînt diferite, ca urmare a faptului cá pentru 
unul din saboti forța de frecare Ffa $i forța de acţionare Fa, acționează în același sens 
(sabot primar), iar asupra celuilalt sabot cele două forte acționează în sensuri contrare 
(sabot secundar). Rolul sabotilor se schimbă la schimbarea, sensului vitezei unghiulare 
a tamburului. Frînele simplex realizează rapoarte de transmitere interioare de ordinul 
G Ex 1,2... 1,3. 

Frínele duplex (fig. 10.9) au sabotii articulati în puncte diferite, fapt care face ca 
la un sens de rotatie ambii saboti sí fie primari iar la inversarea sensului de rotatie 
amindoi sá deviná secundari. Momentul de frinare depinde deci si in acest caz de sensul 


de rotaţie al elementului frînat. Rapoartele de transmitere interioare pentru astfel de 
frîne sînt de ordinul C = 2,1...2,6. 


Servofrína (fig. 10.10) are cei doi saboti articulati între ei, amîndoi avînd caracterul 
de saboti primari la rotirea într-un sens și de saboti secundari la schimbarea sensului 
de rotație. Momentul de frînare depinde și în acest caz de sensul vitezei unghiulare. Ra- 
portul de transmitere interior la astfel de frîne are valori mai mari (C = 3 ... 4,5). 

Considerind presiunea dintre sabot Si tambur uniform distribuitá*), intre eforturile 
care încarcă elementele frînei există relațiile centralizate in tabelul 10.3 [4]. Pe baza acestor 
relaţii, se poate alege si dimensiona sistemul de acţionare al frînei si se poate verifica 
sau dimensiona garnitura de frînă (Pmea < Pa). 


*) Ipoteză simplificatoare, valabilă în cazurile în care deformația garniturii de frînă poate fi neglijată. 
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Tabelul 10.3 


Relatiile de calcul al frinelor 


e E Tipul | 
irc | pană si < Frînă duplex Servofrînă 
ER por De (v. fig. 10.9) (v. fig. 10.10) 
Bag 
Mărimea B c 
Mg li — la + ul 
F Bess Ge H DEUS au 
ae M, M, ud, Beck 
/ d 
Gë de | Mp bn — la — us 
"a ud, I, — la 
F Mett, + ula) 
a | 
l pdl Ma — ul) | Mp h — l— ula la — Ws 
] udi ud. h=: A 
i My(l2 — ula) Ud ue, 1 2 
Faz Seege EE 
dala 
Fm. 
Pmea 1.2 bl 
4 


Dacă se tine seama de unghiul ọ de contact dintre sabot și tambur, dependența dintre 
momentul de frinare şi forța de acţionare a frinei este dată, pentru diversele tipuri de 
frine, în tabelul 10.4 [6]. Mărimea Ke care intervine în aceste relații este în funcție de 
unghiul de contact o (fig. 10.11). 


Tabelul 10.4 


Dependența dintre momentul de frînare si forța de actionare 


a ———————————— 


Tipul frînei Forţele de acţionare Momentul de frînare My 
E a i i i E a 
Fai(2 Kolo + ud) + Faal? Korlo — ud 
Simplex Pi Ba l udi, eil tozz H udi) i axl Col — ud.) 
S d, (El — udi) (2Kozla + ud.) 
| Kalz — u— 
2 
2ul, 
Duplex Fay — Boa = Fa Fad, EECH 
| ZI pla — Hëi 
2 2ul2 
Servofrînă Fa =F, h Fad, — z i 
i 2Kylh — ud, | (has — udi) (kass — udi) 
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Fig. 10.12 Fig. 10.13 


Calculul frînelor cu saboti interiori, cu considerarea si a deformatiei garniturii de 
frînă, este un calcul mai exact al forțelor care intervin în procesul de frînare. Acest cal- 
cul, ca și calculul termic al frinelor cu saboti interiori este un calcul specific frînelor care 
echipează autovehiculele [2, 5, 8, 9, 10, 13]. 

La frînele cu saboti interiori — prezentate anterior — momentul de frînare este în 
funcție de sensul de rotaţie al elementului frînat. Frînele cu saboti flotanti evită acest 
dezavantaj: astfel, în cazul frinei duplex cu saboti flotanti (duo-duplex), sistemul de 
acţionare poate realiza forța de acţionare Fg sau F, în funcție de sensul vitezei unghiu- 
lare a tamburului œ sau oa (fig. 10.12). 

Sabotii flotanti sînt antrenați de tambur pînă la contactul cu elementul de reazem, 
moment în care începe frînarea propriu-zisă. Ajungerea rapidă a acestor frîne la valoarea 
maximă a momentului de frînare compensează creșterea timpului de frînare, cauzată 
de deplasarea inițială a sabotului antrenat de tambur. La schimbarea sensului de rotație 
sabotii flotanti, antrenați de tambur, se rotesc pînă la contactul cu cealaltă parte a ele- 
mentului fix, realizind în continuare frinarea sub acțiunea forței Fa. 

Pe același principiu și cu același efect — egalizarea momentului de frecare la cele 
două sensuri de rotație — funcționează si servofrîna cu saboti flotanti (duo-servo, 
fig. 10.13). 

Construcția unei frîne cu saboti interiori (duplex) întrebuințată în construcția sis- 
temului de frînare al autovehiculelor este reprezentată în fig. 10.14 [13]. Sabotii 2, împreună 
cu dispozitivul de acţionare 7, se fixează pe placa 9, solidară cu puntea din spate sau cu 
fuzeta autovehiculului. Tamburul frînei 8 este solidar cu janta roții. În momentul 
frînării, lichidul este transmis, prin racordul 72, sub presiune, în cilindrul de lucru care 
apasă sabotii pe tambur. Readucerea sabotilor, după frinare, în poziția inițială se realizează 
prin arcurile 7. Poziţia sabotului pe placă este asigurată, în afară de articulația realizată 
cu boltul 70, prin tamponul 77, boltul 6, șaibele 3 si 5 şi arcul 4. 


A 


ertiunea A 
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Frinele cu saboti interiori pot fi folosite si ca frîne de reglare automată a turatiei. 
În fig. 10.15 este reprezentatá schema unei frine centrifuge cu saboti interiori. Sabotii 
frinei sînt articulati pe discul 3, solidar cu arborele a cărui turație trebuie limitată. Sa- 
botii sint mentinuti distantati față de tamburul fix 2, la funcționarea arborelui sub tu- 
ratia limită, sau la rotirea în sens contrar de către arcul spiral 7. În cazul creşterii 
turatiei arborelui, forța centrifugă a sabotilor crește, la atingerea turatiei limită sabotii 
venind în contact cu carcasa fixă și reducînd turatia arborelui. Considerînd greutatea 
sabotului G şi forța, dezvoltată de arc F și scriind echilibrul sabotului în cazul contactului 


2M ; "- 
cu carcasa [s 2 Ese poate calcula greutatea necesará a sabotului pentru limi- 


1 
tarea turatiei arborelui la o anumită valoare n: 


3600 [ 24 
daro wi T 


(+ ul) + FA|- (10 10) 
n?d3l, | 3ud, i ` y 


10.3. FRÎNE CU BANDĂ 


Prinele cu bandă realizează la o forță de frinare relativ mică un moment de frinare 
mare avînd în același timp o construcție simplă. Dezavantajul principal al acestor frine 
îl constituie faptul cá produc o solicitare importantă de încovoiere a arborelui frinei 
În afară de aceasta, stabilitatea acestor frîne este relativ mică, comparativ cu frînele 
cu saboti, reglarea, jocului, dintre bandă și tambur, este mai dificilă. 


Frînele cu bandă exterioară se compun dintr-un tambur de diametru d, infásurat 
de o bandă flexibilă de oțel prevăzută pe suprafața de contact cu tamburul cu o garnitură 
de frînă, ale cărei capete sînt fixate pe bara de acţionare a frînei. 
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Fig. 10.17 


Frîna cu bandă simplă (fig. 10.16) se realizează normal pentru valori ale unghiului 
4 
le infásurare În cazul unor momente mari, unghiul de infásurare poate 


reste pînă 
Tr 

Ct g = . 
> 


1 


átura dintre eforturile din cele douá ramuri ale benzii 


2M, eh 


S, = Su" - 
d w"—1 


(10.11) 


evidențiază diferența, uneori apreciabilă, dintre aceste eforturi. 
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Acest fapt impune recomandarea acestei fri 
pentru frînări de momente care acționează într-ur 
singur sens și legarea capătului benzii mai încărcat 
($,) la articulația fixă a frînei. Schimbarea sensului de 
rotație la elementul frînat conduce la schimbarea ro! 
lui eforturilor S; si S, si la creșterea considerab 
forţei K necesară frinárii, întrucît 

K-S, OE. AA JEN (10.12) 
la d, e"* —1 I, 


Frína cu bandă diferențială (fig. 10.18) are ambele 
capete ale benzii fixate de pirghia de actionare, în așa 
fel încît momentul în raport cu punctul de articulație, 
creat de forța maximă S,, să fie în același sens cu 
cel dezvoltat de forța de acţionare K. 

Dependenţa dintre forța de acţionare a frînei $i eforturile din bandă, respectiv mo- 
mentul de frecare, 


ga Sela — Su 2M; hoh. (10,13) 
l5 p dl,  e"*—1 "x 


pune în evidență posibilitatea realizării unor frîne autoblocabile pentru l, < /,e"* (K < 0) 
precum si faptul cá si la aceastá friná schimbarea sensului de rotatie al tamburului 
implică modificarea forței de actionare a frînei. 

Pentru a se putea realiza frînarea cu aceeași forță de acţionare K în ambele sensuri 
capetele benzii trebuie legate în acelaşi punct al pîrghiei de acţionare (fig. 10.19, a) sau 
în puncte egal distantate în raport cu articulația pîrghiei (fig. 10.19, b). La schimbarea 
sensului de rotaţie, etorturile din bandă își schimbă valorile între ele, însă momentul 
dezvoltat în raport cu articulația pîrghiei este același, iar forța necesară frinárii va avea 
aceeaşi valoare: 


(10.14) 


10.19 
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O altă soluție care permite realizarea frînării în ambele 
sensuri cu aceeași forță este cea reprezentată schematic în 
fig. 10.20. La acest tip de friná, prin modificarea punctului 
de contact al benzii cu elementul fix, la schimbarea sensu- 
lui de rotație al elementului frînat se schimbă rolul efortu- 
rilor S, si Sa, forța de acţionare KR ráminind aceeasi. 

Presiunea de contact dintre bandá si tambur are va- 
Joaren maximă 


2S, 4M, e" 


aca DE VT T AR HEC 


e (10.15) 


care nu trebuie să depășească valoarea admisibilă pentru 


garnitura de frînă folosită: 


ua Fig. 10.20 


uc d « fa; (10.16) 


Que. 


d2b 
: e ET E TE 
această relatie serveşte la verificarea sau la dimensionarea, látimil benzii. Valorile m 
: ORI: TET i iametrul ta T Hnei sint in- 
mandate pentru dimensiunile benzii, in functie de diametrul tamburului frinei sin 
dicate în tabelul 10.5. 
Tabelul 10.5 


Dimensiunile benzii de frînare în funcție de diametrul 
tamburului, mm | 


eg 


Fee Rer Dimensiunile benzii 
d, b Látimea | Grosimea d 
LL MÁ———————————M 
en "| ep | 45 2 5 
200 ee | di am 5 
250 80 | 70 2 6 
- gg Aë 6 
ch | 
400 | 125 | 110 | 3 | i 
500 | 160 | 140 | 3 8 
640 | 200 180 x | i 
em. La à med! A0 1 md 
Banda metalică pe care se fixează garnitura de friná se calculează la întindere (se 
va considera forța maximă Su, efortul admisibil la tracțiune pentru OL 37, folosit frec- 


vent în acest scop, fiind de (400 ... 600) daN/cm?. E doe 
Cursa pentru defrinare 4 se calculează pentru realizarea unui joc între bandă și 


tambur j = (1...2,5) mm: 
h = aj. (10.17) 


E 
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Construcția unei frine cu bandă folosită la o instalaţie de ridicat este prezentată 
în fig. 10.21. Capătul benzii este fixat printr-o clemă de oţel 7 de boltul 2 al articulației 
pirghiei 3. Cel de-al doilea capăt al benzii este fixat prin intermediul elementului de re- 
glaj 4, de aceeași pîrghie 3. Pirghia 3 de acţionare a frinei este menținută în poziția 
necesară frinárii cu ajutorul arcului elicoidal 5. Defrinarea se realizează cu ajutorul mane- 
tei 7 care acționează asupra pirghiei 3 prin intermediul camei 6. Mentinerea unui spațiu 
constant între tamburul frînei si bandă este asigurată cu ajutorul suportului 8, prevăzut cu 
șuruburile de reglaj 9. Construcția elementului de reglaj 4 este prezentată in fig. 10.22. 


Vara e at aat; 
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Frinele cu bandá se intrebuinteazá frecvent si ca 
frine de blocare a elementului unui mecanism, pentru 
modificarea structurii mecanismului respectiv *). Astfel 
de situaţii se întîlnesc în special în construcția cutiilor 
de viteze realizate prin înserierea mecanismelor planetare 
sau în construcţia mecanismelor de direcţie ale unor 
autovehicule pe senile [1,13]. Astfel, în cazu! mecanis- 
mului de direcție din fig. 10.23 frîna cu bandă 7 are ca 
scop blocarea coroanei dințate 2 a mecanismului planetar 
de direcție, iar frina cu bandă 3 blochează brațul port 
satelit 4 al mecanismului respectiv. La blocarea uneia, 
respectiv a celeilalte frine, se modifică structura si cine- 
matica mecanismului de direcţie. 

Frînele cu bandă interioară (fig. 10.24) sînt analoge trînelor cu saboti interiori; 
8e caracterizeazá printr-o fortá de actionare relativ micá: 


? 
Ham te (10.18) 


Presiunea maximă de contact dintre elemente 


25 Hp ua 
Zap M ge 
= APT M pe Se 10.19 
Fmax = : SS 3073 S ( .19) 
db bás(e - 1) 


10.4 FRÍNE DISC 


zá in constri 


ictie 


Frînele disc sint compacte, asigurind — in situaţia cînd se realizea 
de tip „deschis“ — o disipare mult mai mare a căldurii rezultate prin frinare, comparativ 
cu frínele cu tambur sau bandă, prezentind totodată avantajul cá nu solicitá arborele 
— pe care este montat discul — la încovoiere. Astfel de frine se pot realiza cu unul sau 
mai multe discuri (lamele). 

] elor folosite în construcția autovehiculelor (fig. 10.25) [12], frinarea 
se realizează cu ajutorul a două garnituri de frictiune 7, simetrice în raport cu discul 
frinei 2, solidar cu butucul roții 3. Forţa, necesară frinárii este transmisă garniturilor 7 
de către cilindrii hidraulici 4, dispuși în furca 5, solidară cu puntea autovehiculului. 


frîn 


In cazu 


Frinele cu discuri multiple (cu lamele) se utilizează pentru realizarea unor momente 
de frinare mai mari la gabarite radiale relativ mici. O astfel de frînă, utilizată în con- 
structia sistemului de frinare al avioanelor, este prezentată în fig. 10.26 [9]. Discurile 
de fontă 7 sînt solidare cu janta roții, rotindu-se împreună cu aceasta. Discurile 2, pla- 
cate cu materiale metaloceramice, sînt solidare cu corpul frînei 5, fixat rigid în raport 
cu șasiul. Frinarea se realizează prin apăsarea discurilor fixe în raport cu cele mobile, 
cu ajutorul pistoanelor 4, acționate de presiunea creată în cilindrii 3. Astfel de frine 
pot dezvolta momente de frinare de ordinul 5.105 daN-m. 


*) Transformarea unui mecanism diferențial în mecanism planetar, 


FRÎNE 581 


e RPSL 
Fig. 10.25 Fig. 10.26 


În construcția masinilor-unelte, a mașinilor textile si a mașinilor miniere se folo- 
sesc de asemenea frine cu lamele, in general actionate electromagnetic, permitind in 
acest fel si acționarea dela distanță a frinei respective, automatizarea masinilor respective. 
Construcția unei astfel de frine — realizată de U. M. Cugir — este dată în fig. 10.27. 

Frinele disc (cu lamele) fiind analoge cuplajelor cu frictiune — diferenta constind 
doar în faptul cá unul din elementele cuplajului este fix, în cazul frinelor — calculul 
acestor frine se poate efectua pe baza relațiilor și recomandărilor de la capitolul „Cuplaje“ 
(v. tabelul 9.13). 


10.5. FRÎNE CONICE 


Frînele conice realizează frinarea tot prin deplasarea axială a elementelor sale. În 
cazul acestor frine, spre deosebire de cele disc, doar o parte a forței de apăsare constituie 
componenta activă a frînei, realizînd prin apăsarea normală a elementelor forța de fre- 
care necesară (fig. 10.28). Acest tip de frînă asigură evacuarea, în timpul frînării, a unei 
cantități de căldură mai mică decît în cazul frînelor disc; necesită o precizie de montaj 
mărită pentru a evita, în acest mod, uzura neuniformă a pieselor în contact şi apariţia 
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de momente de încovoiere. Toate aceste dez- 


avantaje fac ca domeniul de aplicabilitate al 
acestor frîne să fie restrîns, comparativ cu cel 
al celorlalte construcții. Analogia dintre aceste 
frîne și cuplajele cu frictiune cu suprafețe de 
contact conice permite și în acest caz utilizarea 
relațiilor și recomandărilor stabilite pentru cu- 
plaje (v. tabelul 9.13) şi în cazul frînelor. 


10.6. ACȚIONAREA FRÎNELOR 


I Sistemul de acţionare al frinelor trebuie să 
asigure forța necesară frinárii, transmiterea, Co- 
menzii de frînare trebuind să fie realizată cu un 
randament cît mai mare, într-un timp cît mai 
scurt posibil. Forţa pe care o dezvoltă elementul 
de frînare ca și cursa acestuia trebuie să fie cît 
mai mici posibile. În cazul unor frîne, cum ar 
fi de exemplu cele ale mijloacelor de transport, 

se impun și condiții suplimentare sistemelor de acţionare pentru realizarea proportio- 

nalitátii dintre forța de acţionare a frînei și forța de írinare, pentru asigurarea unei 
distribuții uniforme a forțelor, create de sistemul de acţionare simultană a mai multor 
frine, pe fiecare din frînele sistemului. 

Alegerea, sistemului de acţionare al frînelor este determinată în principal de tipul 
frînei, destinaţia frînei și mărimea frînei (a forței de frinare care trebuie realizată). Sis- 
temele de acţionare a frînelor pot fi mecanice, hidraulice, pneumatice, electrice sau com- 
binate. 

Sistemele mecanice realizează sau (gi) transmit forța de actionare printr-un meca- 
nism cu pîrghii. Un astfel de sistem este cel de acţionare al frinei din fig. 10.21. În cazul 
acestui sistem, forța de frinare este realizată de arcul 5, iar forța de defrînare se trans- 
mite tot printr-un mecanism cu pîrghii acționat manual de la maneta 7. 

Un sistem de acţionare mecanic la care forța de frînare se realizează electric este 
prezentat în fig. 10.4 si 10.5. La aceste mecanisme, forța de frînare este realizată tot 
de către forța unui arc 79 şi de forța de greutate a elementelor, iar decuplarea se reali- 
zează cu ajutorul electromagnetului 9 respectiv 27. Construcția unui astfel de electro- 
magnet este prezentată, în fig. 10.29. Tija de acţionare a electromagnetului este legată 
de armătura, mobilă a acestuia. La cuplarea electromagnetului, armătura mobilă 
este atrasă de miezurile celor trei bobine 2. Pe tija 7 este fixat și pistonul 3 al unui amor- 
tizor cu aer, 

Un sistem de acţionare hidraulic al frînei din fig. 10.6 este reprezentat în fig. 10.30. 
Presiunea, necesară în cilindrul 2 pentru acționarea sabotilor de frînă este realizată actio- 
nînd asupra pedalei 9, care prin deplasarea, pistonului 4 creează presiunea, necesară 
refulării lichidului de frînă prin ventilul 6. Revenirea pistonului, la incetarea actiunii 
fortei asupra pedalei are loc datoritá arcurilor de readucere montate in cilindrul 7. Com- 
pletarea cantității de lichid de friná, necesară, bunei functionári, este asigurată de legá- 
tara, sistemului cu rezervorul de compensare-completare 4. Reglarea cursei pistonului 
se execută cu ajutorul şurubului 7, prin pirghia 8 si tija 72. Reglarea poziției pedalei 
9 este realizată cu ajutorul arcului 70, poziționat de şurubul 77. 


Fig. 10.28 
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NOTAȚII 
acr — coeficientul critic de arcuire; Hı, Hn, Ho — 1 arcului corespu oare, res- 
E — lucrul mecanic de deformatie al arcului; di Fi si Fp: 
Gë — iditatea, respectiv, rigiditatea torsională Him — lur a arcului intindere cores- 
a arcului; punz umi 
ca, Cst — constanta elastică dinamică respectiv sta- I, Ip — respectiv polar de iner- 
tică a arcurilor din cauciuc; 
E, G — modu de e icitate longitudinal res- k, ko — de formă ru arcurile 
pectiv transversal; de compresiune, respectiv, de răsucire; 
F, M, — sarcina exterioară care acționează asupra n, "ny, ne — numărul de spire active, de reazem 
arcului ; și total; 
Fo — forța iniţială de pretensionare; S — aria suprafetei de contact dintre cauciuc 
Fi forța, respectiv momentul minim de montaj și armătu 
FE, forta, respectiv momentul maxim de func- Ww — modulul de r 
tiona 8 t (deformati cá a arcului); 
Fob, Miw— forţa spectiv momentul de blocare, la 9j, ën — s ata corespunzát sarcinii F, si 
se comprimá spirá pe spirá; E; 
Fim — a limitá la care eforturile unitare din Pa» Qn; pb — deformatia unghiulară corespunzătoare 
se apropie de limita de elasticitate, rcinii Air, Min si Mtb; 
la arcul de întindere; QA — deformatia unghiulará corespunzátoare 
h — arcului; domeniului de functionare al arcului; 
H, = arcului în stare liberă; A, Aim — coeficientul de zveltete respectiv coefi- 
H — lungimea ocupatá de spirele arcului; cientul limità de zveltete. 
Arcurile sint organe de masini care reali L legátu lasticá intre elementele 


ale unei masini, mecanism, aparat sau dispozitiv pentru: amortizarea vibra- 
tilor si a socurilor (elementele elastice ale suspensiei vehiculelor, reazemele elastice 
vibroizolatoare); acumularea unei energii care trebuie redatá treptat sau in scurt timp 
(arcurile de 
torte elastice permanente (arcurile cuplajelor cu frictiune, arcurile diferitelor supape); 
limitarea fortelor, reglare (arcurile de la prese, de la cuplajele de sigurantá, robinetele 
de reglare); másurarea fortelor si momentelor (dinamometre); modificarea frecventelor 
ii ane de maşini. 


componen 


ea 


sornic, arcurile motoare de la o serie de mecanisme); exercitarea unor 


11.1. CARACTERISTICA ARCURILOR 


Caracteristica arcului este curba care reprezintă dert formația elas- 
tică a arcului 6 — săgeata — şi valoarea F a sarcinii care produce această deformatie 
11.1 [4]). În majoritatea cazurilor — la arcurile la care nu există frecare — carac- 
ica este liniară (fig. 11.1, b): 


F = 8tg B = 8c, CD) 
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A 


unde c = tg B reprezintă rigiditatea arcului (in acest caz constantă). La arcurile cu rigi- 
ditatea variabilă 
dF 
c = — x const, (11.2) 
dà 
corespunzátoare unei caracteristici neliniare, care poate fi progresivá (fig. 11.1, a) sau 
degresivá (fig. 11.1, c). 
Suprafaţa cuprinsă între caracteristica arcului şi abscisă, definește lucrul mecanic A 
de deformatie al arcului: 


— pentru caracteristică liniară — pentru caracteristică neliniară 


D op pe ; Da ag T 
A = — Fò = —că A = Fdà. (11.3 
2? 9 

EI 8, 

La arcurile formate din mai multe elemente suprapuse *), ca urmare a. frecárii dintre 
elementele arcului, caracteristica este diferită la încărcarea si, respectiv, descărcarea arcu- 
lui. 

La arcurile solicitate de un moment de torsiune M, rigiditatea 

Me , dM, 
RSS a E = —* 


r 
au 


(11.4 
iar lucrul mecanic 


1 e 
A = — Mm = T Ch sau A =| Mdọ, (1.5 


unde o este deformația unghiulară. 


11.2. ARCURI ELICOIDALE 


Arcurile elicoidale pot fi: de compresiune — cilindrice (fig. 11.2, a şi b) sau conice 
(fig. 11.2, c şi d), de întindere (fig. 11,2, e), de rásucire sau flexionale (fig. 11.2, f), 
prismatice (fig. 11.2, g) etc. 


*) Arcurile multilamelare, arcurile inelare, 
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Fig. 11.2 


11.2.1. ARCURI ELICOIDALE CILINDRICE 


11.2.1.1. ARCURI ELICOIDALE CILINDRICE DE ÎNTINDERE — COMPRE- 
SIUNE. Se deosebesc, — în ceea ce priveşte condițiile de funcționare, — doar prin 
sensul diferit de acţiune a sarcinii axiale, aceasta determinind, de fapt, construcția dife- 
rită a arcurilor respective. 

Elemente constructive, caracteristica elastică. Elementele dimensionale ale unui 
arc elicoidal cilindric de compresiune cu secțiunea rotundă sînt indicate în fig. 11.3. 
Unghiul de înclinare a spirei «y — unghiul elicei — este, în general, cuprins în limitele 
6—9 [2, 6, 11, 14]. Indicele arcului i = D,44,/d — denumit și raport de înfășurare — 
are, conform STAS 7067-67, următoarele valori: pentru arcurile înfășurate la rece 
4« ix 16; pentru arcurile înfăşurate la cald 4 < £ « 10. 

În fig. 11.4 se prezintă cele mai ráspindite moduri de rezemare a arcurilor de com- 
presiune [18]: capete suprapuse rectificate sau forjate (fig. 11.4, a), capete suprapuse 
neprelucrate (fig. 11.4, b), capete deschise (fig. 11.4, c), capete deschise și rectificate 
(fig. 11. 4, d) şi capete cu 2,5 spire complet suprapuse (fig. 11.4, e). La formele din 
fig. 11.4, b, c şi d excentricitatea aplicării sarcinii exterioare este mult mai mare decît 
la forma din fig. 11.4, a, care este cea mai uzuală. 

Spirele de reazem (de capăt), practic, nu se deformează; conform standardelor 
se recomandă pentru forma uzuală [10]: la arcul cu n < 7; Mp = 1,5; la arcul cu n > T 
n, = 1,5..3,5. Pentru celelalte forme, A. M. Wahl [17, 18] recomandă: np = 0,5 
(fig. 11.4, c), n, — 1 (fig. 11.4, d) şi n, — 5 (fig. 11.4, e). 

La arcurile elicoidale de întindere, sarcina se aplică prin intermediul unor capete 
iale sub formă de cîrlige *) (fig. 11.5, a-e, b) sau prin introducerea unor piese sepa- 
(fig. 11.5, f şi g) [2, 4, 10, 14],; varianta optimă a cirligului de prindere este 
reprezentată în fig. 11.5, a iar varianta cea mai simplă de executat este cea din fig. 11.5, b. 


Desenele de execuţie ale arcuriior elicoidale de întindere şi compresiune se alcátu- 
iesc conform STAS 2102-70. 


*) Ochiuri de prindere. 
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În general, arcurile puternice și rigide se execută din spire cu secțiunea dreptun- 
ghiulará (pătrată) [8, 17], acestea fiind de ei, arcuri de compresiune (fig. 11.6). Sec- 
tiunea arcului executat din sîrmă pătrată devine trapezoidală (fig. 11.6, a) în timpul 
operației de înfășurare. De obicei, arcurile se execută cu latura mare a dreptunghiului 
perpendiculará pe axa arcului (fig. 11.6, b); arcurile cu latura mare paralelá cu axa 
(fig. 11.6, c) se folosesc cind se do: este obținerea unei caracteristici elastice — cît mai 
precis — liniare. 

Caracteristica elastică a unui arc elicoidal cilindric de compresiune este dată în 
fig. 11.7, domeniul hașurat al caracteristicii corespunzind domeniului de funcționare 
al arcului. Ca urmare a neuni rmitátii pasului spirelor, porțiunea finală a caracteris- 
ticii (curba cu linie întreruptă), la sarcini apropiate de Fp, poate fi practic neliniară; 
se recomandă Fn < (0,8 ... 0,9) En E41. 

Tinind seama de tolerantele la diametrul sîrmei, pentru a se evita contactul între 
spire, jocul A dintre Spire, la sarcina maximá de funcționare, trebuie să fie A > 0,14 IS, 

Teoretic, caracteristica elastică a arcului elicoidal cilindric de întindere este iden- 
tică cu cea a arcului de compresiune (fig. 11.8). De obicei, arcurile de întindere se înfă- 
şoară strîns, spirele apăsînd-se reciproc, cu o forță inițială de pretensionare Fo; compor- 
tarea arcului pretensionat, după ce F — Fo, este identică cu a unui arc fără pretensionare, 

Eforturi unitare. La arcul elicoidal — care es bară, curbă — repartiția efortu- 
rilor unitare este neuniformă, (fig. 11.9), solic ile 


din interiorul spirei fiind mult mai 

mari decît cele din exterior [8, 10, 14]. Efortul unitar maxim corectat 
Ti mas = Tt, (11.6) 
unde: 7, = My]W p este efortul unitar maxi isucire dintr-o bară dreaptă cu aceeași 
secțiune transversală ca a spirei. Coef rmá *) k depinde de forma secțiunii, 


curbura spirei si unghiul de înclinar 


Considerarea curburii şi a înclinării spirelor implică, și la arcurile cu secțiunea, pă- 
trată și dreptunghiulară, introducerea unor factori de corecție. În acest caz, efortul 
unitar maxim corectat se poate calcula — după G. Liesecke [8] — cu relația 


(11.7) 


"moz — 


*) Coeficient de corecție. 
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Fig. 11.8 


Axa arcului 


—————— 


Fig. 11.9 


în care V este coeficientul de corecție, care depinde de raportul h[|b şi de poziţia secțiunii 
față de axa arcului (fig. 11.11 — linia de mijloc indică valorile coeficientului d pentru 
secțiunea pătrată) [9. 11, 20]. 

Material, rezistențe admisibile. În funcție de compoziția chimică, otelurile pentru 
arcuri se împart în [11]: oțeluri de arc nealiate (ARC 6, ARC 6A, ARC 7, ARC 10 — 
— STAS 795-71 si otelurile carbon de calitate — STAS 893-67); oțeluri de arc aliate 
(ARC 1, ARC 2, ARC 2A, ARC 3, ARC 4, ARC 5, ARC 8 şi ARC 9 — STAS 795-71; 
Arc S — STAS 8371-69; 30 C130 — STAS 3583-64; RW 180 — STAS 3611-66). În 
afară de acestea, se folosesc si aliaje speciale: monel, monel K, inconel, inconel X cu 
rezistență la coroziune si la temperaturi înalte, aliajele inconel avînd si proprietatea 
de amagnetism [8, 10]. Se întrebuințează, de asemenea, și materiale neferoase: alamă 
bronz cu staniu, bronz cu siliciu, bronz cu beriliu [8, 10]. 
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Pentru fabricarea arcurilor din oțel aliat tratat termic se poate folosi sirmá 
cu secțiune circulară, pătrată sau lată, conform STAS 892-71. Pentru arcurile înfășu- 
rate la rece, netratate termic, se poate întrebuința sîrma — cu secțiune circulară — 
trasă din oțel carbon de calitate (R1, R2, R3, R4) conform STAS 893-67 Wi 

Calitatea arcurilor executate din oțel este determinată și de tratamentul termic 
adecvat. Trebuie adoptate, de asemenea, măsuri speciale pentru mărirea, rezistenței la 
oboseală a arcurilor supuse unor solicitări variabile [10, 11, 12, 14]. 

În tabelul 11.1 sînt prezentate — conform STAS 7067-67 **) — rezistențele admi- 
sibile vg; pentru arcurile de compresiune, înfăşurate la rece. Pentru arcurile de întindere, 
înfăşurate la rece, cu cîrlige de prindere si solicitate static rezistentele admisibile se aleg 
cu 12% mai mici decît cele indicate în tabelul 11.1. 


Tabelul 11.1 


Rezistentele admisibile pentru arcurile de compresiune 
(conform STAS 7067-67), in daN/cm? 


Marca oţelului Tat 


(STAS 795-71) 


Indicații de folosire 
d < 8mm d = 8...40mm 


e a m 


«| 
ARC 1 6 500 6 000 Solicitări moderate, statice sau oscilante 

de lungă durată; temperatura, de regim 
| max. 150? 


ARC 2 6 800 | 6 500 Solicitári ridicate, statice sau oscilante de 
| durată medie; tempetatura de regim 


max. 150*C 


ARC 3 6 800 6 000 Solicitári ridicate, statice sau oscilante de 
duratá medie; temperatura de regim 


max. 180°C 


ARC 4 6 300 5 000 | Solicitári moderate, statice sau oscilante 
| de durată medie; temperatura de regim 


| max. 180*C 


Solicitări ridicate statice sau oscilante de 
de lungă durată; temperatura de regim 


| | max. 200?C. 


ARC 8 7 000 6 500 


ARC 9 6 800 | 6 500 


| Solicitări moderate, statice sau oscilante de 
| 
I 
| | 
| 
| 


lungă durată; temperatură de regim 
max. 200°C 


Observaţii. 1) Pentru arcurile cu d > 20 mm se vor folosi numai ARC 3, ARC 4, ARC 8 și ARC 9; pentru 
d > 30 mm se vor prefera ARC 3sau ARC 9. 2) Pentru arcurile de înaltă precizie se recomandă 
Tat cu 25% mai mic decît valorile din tabel. 3) „Oţelurile ARC 5, ARC 6 şi ARC 7, conform 
STAS 795-71 nu se folosesc la arcurile elicoidale de compresiune și tracţiune. 


ıl termic adecvat, tipurile de arcuri la care 
(10, 11] sau [8, 14, 17, 19]. 


*) Pentru informații detaliate privind proprietăţi! 
se recomandă folosirea materialului respectiv se pot consul 
**) V. şi valorile za din [8, 14, 19]. 
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Observatii asupra calculului arcurilor elicoidale. Din punctul de vedere al caracte- 
rului solicitárii, arcurile elicoidale se pot impárti in [12, 14]: 

Árcu.i solicitate static, care se calculează, pe baza sarcinii maxime preluate de arc 
— cu ajutorul relaţiilor aproximative — folosind rezistentele admisibile stabilite expe- 
rimental sau recomandate în standarde. 


Arcuri solicitate dinamic, cu acțiune limitat-repetată, deosebindu-se: arcuri supuse 


unor sarcini variabile aplicate lent sau unor sarcini prin impulsuri, cu o frecvență, pînă la 
5.104— 105 cicluri; arcuri solicitate prin șoc.- În primul caz, se folosesc, de obicei, relaţiile 
aproximative de la calculul static, recomandindu-se o rezistență admisibilă micsoratá, 
în funcție de caracterul dinamic al solicitării, de pulsatia sarcinii și de durabilitatea nece- 
sară a arcului [12, 14]; dacă viteza de deformare a arcului este de 6— 12 m/s și mai mult, 
trebuie să se aplice calculul la şoc longitudinal [8, 12, 14], cu considerarea proceselor 
ondulatorii, ca şi la arcurile solicitate prin șoc. 

Arcuri solicitate la oboseală pentru care se efectuează un calcul specific, determinin - 
du-se coeficientul de siguranță la oboseală. Cunoașterea incompletă a problemelor cal- 
culului acestor arcuri, precum și lipsa datelor experimentale — referitoare la rezistența 
la oboseală — necesită verificarea arcurilor în condiții apropiate de condiţiile reale de 
funcţionare. 

Calculul arcurilor elicoidale la sarcini statice. Se consideră sarcină, statică, sarcina 
constantă sau cea care se repetă maximum de 100— 10000 ori, pe toată durata de func- 
tionare a arcului [18, STAS 7067-67]. La valori mici ale unghiului de inclinare (x, < 
< 10 ... 120), factorul preponderent este momentul de torsiune M+; arcurile de tracțiune 
sau compresiune se pot calcula practic — cu destulă, precizie — cu relaţiile din tabe- 
lul 11.2 [8, 14]. 

Neliniaritatea caracteristicii elastice — determinată de modificarea parametrilor 
dimensionali Dm $i «y, ca urmare a comprimárii sau intinderii arcurilor — poate fi sta- 
bilită cu ajutorul teoriei neliniare [14, 19], în . 
cazul unor valori mari ale ságetilor și unghiului po 
«y. Neliniaritatea arcurilor de întindere sau wp] 

siune nefiind prea mare, calculul precis Cam 
al caracteristicii acestora este necesar, în spe- | 
cial, pentru arcurile de măsurare, de la apara- 0275 
tele de mare precizie [1, 14, 17, 19]. 

Caleulul arcurilor elicoidale la sarcini di- 
namice. O serie de arcuri sînt solicitate di- 
namic (arcurile reazemelor elastice metalice), 
sarcina fiind aplicatá practic instantaneu. Calcu- 
lul precis al acestor arcuri este foarte complex, 
în practica inginerească folosindu-se, de obicei, 


un calcul aproximativ la sarcini de şoc [8, 14, 
8] 


Calculul arcurilor elicoidale la sarcini va- 
viabile. În aceste condiții funcționează, în 
special, arcurile de întindere sau compresiune, 


solicitate repetat cu o forță care variază de la Fig. 11.12 


Tabelul 11.2 


pentru calculul arcurilor elicoidale cilindrice de tracțiune-compresiune 
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Fig. 11.13 Fig. 11.14 
F, la F4(F, z Fn); de exemplu arcurile de supapă, arcurile de la reazemele elastice- 
metalice etc. (fig. 11.13 — variația eforturilor unitare într-un arc elicoidal). 

Amplitudinea ciclului de solicitatare [18]: 

4 
Spesa PRU citi 
m ud? 

La proiectarea acestor arcuri este necesar sá se foloseascá asa-numitele diagrame 
de oboseală (v. STAS 7067-67 si DIN 2089), stabilite experimental. Dacă zo = Tarmin 
Si Tin S Tag maz Se consideră cá materialul ales corespunde condițiilor de solicitare 
a arcului. 

În cazul în care materialul este omogen, se cunoaște cu precizie limita de rezistență 
la oboseală (sub formă de diagramă) si se pot lua in considerare — total și precis — 
condițiile de funcționare ale arcului; se poate recomanda un coeficient de siguranță 
eg 152.2. 1,0. EIS, 

În general, lipsesc diagramele de oboseală complete ale arcurilor, calculul tre- 
buind efectuat cu aproximaţie, adoptindu-se un coeficient de siguranță la oboseală 
ceva mai mare cg = 1,8 ... 2,2 în funcţie de gradul de importanţă al arcului [19]. 

Stabilitatea (flambajul) arcurilor elicoidale de compresiune. La arcurile de compre- 
siune — de lungime însemnată — poate interveni pierderea stabilității *) în procesul de 
solicitare ; aceasta este inadmisibil pentru buna funcționare a arcului, deoarece se defor- 
mează mult caracteristica [1, 8, 14, 19]. 

Pentru arcurile executate din sirmá rotundá coeficientul critic de arcuire [1, 6, 14, 17] 


3 2.62 42 2 
apei A Data |ă = E ; 
Hyg L V (Ho 


unde v este un coeficient care depinde de modùl de fixare a capetelor arcului [6, 14, 21] 
(v. fig. 11.14) 


(11.8) 


(11.9) 


*) Axa arcului se curbeazá. 
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. (11.10) 


2 62 
ail Mg 2,62 
^lim = 


Dm Jin v 

In fig. 11.14 [1] se prezintă dependența dintre coeficientul critic de arcuire şi coe- 
ficientul de zveltetá, pentru unele moduri de fixare a arcurilor elicoidale, executate din 
sirmá rotundă. 
Stabilitatea unui anumit tip de arc se poate determina conform metodicii indicate 
TAS 7067-67 sau se apreciază calculind coeficientul de zvelteță si comparindu-l 
cu valoarea limită Arim[1]; dacă A< Arim, arcul este stabil pentru orice valoare a "etii; 
dacă A Aim, arcul își poate pierde stabilitatea la săgeți egale cu săgeata critică Dor: 


Metodica de proiectare a arcurilor elicoidale cilindrice de intindere-compresiune. 
Caracterul problemelor care trebuie rezolvate la proiectarea arcurilor depinde de desti- 
natia acestora. De obicei, la proiectare se pornește de la rigiditatea impusá, sarcina 
maximă și cursa arcului. Initial se alege materialul, corespunzător condițiilor de func- 
tionare impuse arcului respectiv. În funcție de proprietățile mecanice ale materialului 
ales și condițiile de funcționare se stabilește rezistența admisibilă Tag- 

Dimensiunile arcului se determină orientativ cu ajutorul relaţiilor aproximative 
(v. tabelul 11.2, STAS 7067-67 sau [6]) sau din nomograme [2, 8, 10, 19, 21], precum si 
din considerente constructive. 

Arcul proiectat trebuie verificat dacá asigurá conditiile impuse de gabarit si rigi- 
ditate (ținînd seama de ag) ` de asemenea trebuie stabilit gradul de neliniaritate al carac- 
teristicii [1, 14, 17, 19]. Rigiditatea impusă este comod să se obţină prin modificarea, 
indicelui ¿į (tabelul 11.3). În caz de necesitate se apreciază, rezistența arcului la supra- 
sarcini (sarcini dinamice) [12, 14, 18] si la oboseală [18, 19]. 


Tabelul 11.3 


Recomandări privind alegerea indicelui arcului i [19] 


d, mm 


` e, 


| | 
| 
| 


Proiectarea arcurilor elicoidale cilindrice de întindere se poate efectua cu metodica 
şi relațiile indicate în STAS 7067-67. 

Modul de prindere al arcurilor de întindere se alege conform indicatiilor din acest 
capitol, considerînd pretensionarea Fo = (0,75 ... 0,85) F, [19]. 

11.2.1.2. ARCURI ELICOIDALE CILINDRICE DE RÁSUCIRE (FLEXIONALE). 
Arcurile elicoidale de rásucire (v. fig. 11.2, f si fig. 11.15) sint folosite pe scará largá, 
în construcția de mașini: la mașinile agricole, la demaroarele autovehiculelor, la unele 
cuplaje speciale etc. Din punct de vedere constructiv, arcurile de rásucire diferá de cele 
de intindere — compresiune doar prin forma capetelor de prindere (fig. 11.15) [4, 6, 
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Fig. 11.15 Fig. 11.16 


citat nu trebuie sá viná in contact cu dornul sau cu boltul pe care este infágurat. 


Caracteristica elasticá a unui arc elicoidal cilindric de rásucire este datá in fig. 11.16. 


În cazul solicitării statice cu un cuplu de rásucire Me, pentru unghiuri mici «y < 
< 8 ... 10°, factorul hotáritor al rezistenței arcului este momentul incovoietor M; z My. 
Arcurile elicoidale cilindrice de răsucire se pot calcula practic — cu destulă precizie — cu 
relaţiile din tabelul 11.4. 

Tinind seama de repartiția neuniformă a eforturilor [10, 14, 19], efortul unitar corec- 
tat se poate calcula cu relațiile din tabelul 11.4, valorile coeficientului de corecție kg 
determinîndu-se din fig. 11.17 [10]. 

Rezistența admisibilă [19] 


Or 72 1,25 a4. (11.11) 
Arcurile elicoidale de rásucire de lungime mare își pot pierde stabilitatea in timpul 


solicitării. Conform datelor experimentale [14, 19], unghiul maxim admisibil de răsucire 
al întregului arc: 


pum 
9, = 123,1 Y n (grd]. (11.12) 

La proiectarea arcurilor elicoidale de rásucire se alege preliminar materialul — in. 
funcție de condițiile de functionare impuse — si se stabileşte rezistența admisibilă og. 


În funcție de condiţiile iniţiale, arcul se dimensionează cu relațiile din tabelul 11.4, 
numărul de spire determinindu-se cu relația [6, 14, 19] 


EI ` enlgrd] 
Da Mio — 180 


n 


Se verifică condiția de stabilitate ọn < o, cu relația (11.12). Celelalte elemente se sta- 
bilesc, aproximativ, la fel ca la arcurile de compresiune (v. si [2, 6, 14]). 
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Tabelul 11.4 


ire [18] 


asuc 


idale cilindrice de ră 


Uer 


pentru calculul de proiectare al arcurilor el 
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Relaţiile 
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11.2.2. ARCURI ELICOIDALE PROGRESIVE 


sua 


Caracteristica elastică neliniară (progresivă) a arcului elicoidal se poate obține prin 
folosirea arcurilor conice, a arcurilor cu pas variabil si a arcurilor executate din bare 
| (sîrme) cu diametrul variabil [4, 9, 16]. În fig. 11.18 se prezintá, de exemplu, un arc 
'elicoidal executat din sirmá cu diametrul variabil liniar (sirmă conică) si cu pas variabil, 
„care are o caracteristică foarte favorabilă. 


E 
i 

cz Diametrul d poate fi variabil numai pe o parte — sîrma conică — sau pe ambele 
à părți ale barei — dublu conică; diametrul sirmei (barei) poate varia și parabolic [9]. 
Z «La aşa-numitele arcuri elicoidale superprogresive variază, în plus, și diametrul mediu Dm 
«tal arcului. 


Arcurile executate din sîrmă conică și paraboloidală au dimensiuni de gabarit — pe 
înălțime — mai mici, comparativ cu arcurile elicoidale cilindrice obișnuite, asigurind si 
o însemnată economie de material [9]. În [9] si [16] sint indicate relatii pentru calculul 
orientativ al acestor arcuri. 


11.2.3. ARCURI ELICOIDALE PROFILATE 


Arcurile elicoidale profilate — functionind, in principal, ca arcuri de comprimare — 
prezintá. multiple avantaje: dimensiuni de gabarit mai mici, asigurarea unei frecvente 
convenabile a vibratiilor proprii ale sistemului elastic, caracteristică elastică neliniară 
[2; 14, 17, 19]. 

Principalele tipuri de arcuri profilate sint urmátoarele [14, 19]: arcuri conice cu 
pasul / constant (fig. 11.19, a); arcuri conice cu unghi de pantă constant (tig. 11.19, b); 
arcuri paraboloidale cu unghi de pantă constant (fig. 11.19, c). Arcurile profilate cele 
mai frecvent folosite in practicá sint arcurile conice si paraboloidale, a cáror proiectie 
in planul de bazá este o spiralá arhimedicá. 

La arcurile profilate se deosebesc douá domenii de functionare (fig. 11.20): domeniul 
de funcționare liberă, cînd F < F,, spirele arcului nefiind în contact reciproc sau cu supra- 
fața de reazem *); domeniul de funcționare limitată — pentru F > F, — cînd spirele 
încep treptat să se decupleze, venind în contact cu suprafața de reazem sau cu spirele 
vecine, domeniul cuprins între punctul A, care corespunde începutului decuplării (cul- 
cării) spirelor şi punctul B, care corespunde blocării arcului. Caracteristica elastică a 
arcului profilat (fig. 11.20) este astfel liniară pînă la începutul decuplării spirelor Si apoi 
neliniară pînă la blocarea arcului. 

Arcurile profilate de compresiune se pot calcula cu relațiile 7; 64 din tabelul 11.2, 
înlocuind diametrul D cu mărimea 2R,**) (Ry, < Re < Rad, În cazul în care spirele 
nu s-au decuplat încă, ceea ce corespunde sarcinii F € F,, Re = Rm; dacă spirele au 
început să, se decupleze, atunci F >F, și Re = Reont = f(F), Reont fiind raza spirei care 
vine în contact cu spira vecină sau cu suprafața de reazem, pentru valoarea considerată 
a sarcinii F. 

Relațiile principale pentru calculul și proiectarea arcurilor elicoidale profilate sint 
indicate în tabelul 11.5 [14], alegerea acestora depinzind de domeniul în care functio- 
neazá arcurile respective. 

Coeticientii $ si d din relaţiile efortului unitar 7; pax se determină la fel ca Sila arcu- 
rile elicoidale cilindrice, însă in funcție de D, = 2R}. 


*) În afara spirelor de capăt. 


**) Re este raza spirei libere maxime, adică raza celei mai mari dintre spirele care, sub acțiunea sarcinii 
de calcul, nu s-a decuplat încă. 
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Tabelul 11.5 
Elementul | Relațiile principale pentru calculul și proiectarea arcurilor elicoidale profilate [14] 
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11.3. ARCURI BARE DE TORSIUNE 


Arcurile bare de torsiune sînt formate din bare drepte — de secțiune constantă pe 
toată lungimea — soiicitate de momente de torsiune aplicate la capetele acestora 


(fig. 11.21). Se folosesc la suspensia vehiculelor, la cuplajele elastice, la aparatele de 
măsură, la cheile dinamometrice, la instalațiile de încercare a diferitelor mecanisme etc. 


d b 


d"> jud gi d; ^ l6d 
Datz. 20) 
gs v 


Fig. 11.23 


Prezintá urmátoarele avantaje: dimensiuni de gabarit relativ reduse, constructie simplá, 
montaj si întreținere ușoare, coeficient mare de utilizare volumetrică, lipsa frecárilor 
interioare. 

Încastrată la un capăt, bara are — la capătul liber — o pîrghie (levier) asupra căreia 
acționează forța F(v. fig. 11.21); uneori sînt prevăzute leviere la ambele capete ale arcu- 
lui bară de torsiune. 

Arcurile bare de torsiune pot fi de mai multe feluri: o singură bară cu secțiune cir- 
culară (fig. 11.22, a) sau dreptunghiulară (fig. 11.22 b), mai multe bare dispuse în pachet, 
cu secțiune circulară (v. fig. 11.22, c) sau din plăci (fig. 11.22, d). 

Caracteristica elastică a arcului format dintr-o singură bară de torsiune este liniară. 

Forma capetelor de fixare a arcurilor bare de torsiune poate fi excentrică, aplati- 
sată, hexagonală, pătrată și cu caneluri triunghiulare (zimtatá) [4] Forma constructivă 
a unui arc bară de torsiune este dată în fig. 11.23 [10,21]. Racordarea dintre capetele de 
Íxare gi restul barei se execută cu R = 2d, dimensiunile capetelor de fixare fiind indi- 
cate în fig. 11.23. 
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Relaţiile pentru calculul arcurilor bare de torsiune sînt indicate în tabelul 11. 6 
[4, 6, 10, 21]. În cazul barelor forte scurte este mai corect să se calculeze cu o lungime 
activă redusă, în raport cu diametrul barei [10, 21]. 


Tabelul 11.6 


Relaţiile pentru calculul arcurilor bare de torsiune (v. fig. 11.21) 


Plăci dispuse în pachet 


Elementul de calcul | Secţiune rotundă (fig. 11.22, d) *) 


| 
| M, = Fa M, = Fa 
7 | | 
M, nd? | bi "c 
[daN - cm] My = jg Cf M, = Mbh” Tag **) 
| 
| 32 1 HM, | o Md 
0 = — - 072 
9 t v dA ZG 2Gnabhă 
| 
[rad] | EE "A or l Tat 
SET] d | i ge" fi G 
l | om d | Na h 
l= 6 | SoG 
[cm] 2 at | 7i at 
| 
H 22^ eeh 2 | 
| ò = . d 
D | T dt G 
[cm] 
| 
———| La 
e | , M | 
ad MS ore | | G 
[daN - cm/rad] [^ e 22 Ls nabh? 
| "Sg | 
[daN - em/grd] | 0 = — 
32i | 


*) Relaţiile sint valabie numai pentru MA < 5 [4] 


**) Valorile coeficienţilor 7, si Na din fig. 11.12 


La arcul format din plăci dispuse în pachet apar eforturi unitare suplimentare de 
încovoiere si tracțiune; numai placa din mijloc se poate considera cá este supusă soli- 
citărilor simple de torsiune. Este posibil numai un calcul orientativ, ce se poate efectua. 
cu relațiile din tabelul 11.6 [4, 6, 21], z fiind numărul plăcilor arcului. 

Barele de torsiune se execută din oțeluri pentru arcuri (STAS 795-71), o atenție 
deosebită acordindu-se rectificării și tratamentului termic; se recomandă o duritate de 
473. 90. HRC: 
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În ceea ce priveşte alegerea rezistentelor admisibile Ta, pentru oțel de arc cálit, cu 
9, = 120... 160 daN/mm? si c; = 100 ... 135 daN/mm? se poate recomanda [10]: 
— la solicitári statice — la solicitári dinamice 
Tat = 60...80 daN/mn? Tat = Um £ 0,75*a; 
diametre ale barelor d = 20 ...25 mm, se 
Tm fiind efortul unitar mediu al ciclului de 


Pentru oțeluri Cr— Si sau Cr— Va şi pentru 
poate lua orientativ za = 14 ... 28 daN/mn 
solicitare. 


11.4. ARCURI-DISC 


Arcurile disc*) sînt asamblări elastice formate dintr-unul sau mai multe discuri 
tronconice, solicitate la comprimare (fig. 11.24 — a — în stare liberă; b — stare com- 
primată). Se folosesc cînd este necesară obținerea de forțe relativ mari la dimensiuni 
mici de gabarit, în direcție axială: la unele sisteme de montare a rulmentilor; la unele 
ventile; la stante și dispozitive; la fundaţii de mașini grele; la tampoanele vehiculelor 
pe șine; în construcția cuplajelor cu frictiune [4, 10, 17]. 

Dintre avantajele arcurilor-disc se pot remarca: necesitatea unui spațiu mic de 
amplasare, în direcția aplicării sarcinii; posibilitatea preluării de sarcini laterale; posi- 
bilitatea obținerii unor caracteristici elastice diferite prin gruparea convenabilă a dis- 


se ü 
b 
ei 
6 d 
| Vel 
7 P e? ] e 
intindere j At 
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ës - Distul este aplatisat 
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Fig. 11.24 Fig. 11.25 


curilor si prin modificarea numărului acestora. Există, în schimb, o neuniformitate a 
repartitiei eforturilor unitare, în special, în cazul rapoartelor mari dintre diametrele exte- 
rior și interior ale discurilor. 

Caracteristica elastică a acestor discuri depinde, în primul rînd, de raportul dintre 
înălțimea inițială A si grosimea s (fig. 11.25) [17]; la un raport de A/s = 1,5 sarcina se 


*) Denumite si arcuri Belleville [8, 17]. 
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menţine constantă într-un domeniu foarte mare al săgetii, aceste arcuri fiind cunoscute 
sub denumirea de arcuri cu sarcina constantă sau cu rigiditatea nulă. 
Dimensiunile, parametrii funcționali şi condiţiile tehnice ale arcurilor-disc sint 
indicate în STAS 8215-68. În general, în literatura de specialitate se recomandă [4, 19, 17] 
D; 
0,9. « ur < 0,5; s/De = 0,03 ... 0,06. 


€ 


Posibilitátile de combinare a arcurilor-disc sint indicate STAS 8216-68. 

Relaţiile de calcul — bazate pe metoda aproximativă elaborată de J. O. Almen si 
A. László — metodica de proiectare a arcuriior-disc precum şi recomandările necesare 
sînt indicate în STAS 8216-68, materialele din care se execută aceste arcuri fiind indicate 
în STAS 8215-68. 


11.5. ARCURI INELARE 


Arcurile inelare sînt formate dintr-o serie de inele exterioare şi interioare — cu supra- 
fete de contact dublu tronconice — montate axial, alternativ (fig. 11.26). Sub acțiunea 
sarcinii exterioare, inelele alunecă reciproc pe suprafețele conice de contact, ceea ce duce 
la apariția unor forte de frecare foarte mari, inelele exterioare, fiind solicitate la întin- 
dere, iar cele interioare la compresiune. Ungerea suprafețelor conice, cu ulei special, duce 
la obținerea, unei frecări stabile, cu coeficient constant de frecare [3]. 

Arcurile inelare redau numai 1/3 din forța exterioară aplicată, avînd o amortizare 
de cca 66%, (fig. 11.27). Aceste arcuri au o capacitate de încărcare foarte mare, la dimen- 


mare de amortizare a energiilor de şoc. 
o economie de material si o reducere 
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Arcurile inelare au un domeniu relativ restrins de intrebuintare; 


8 sint f ite, î - 
cial, ca arcuri-tampon, pentru am diete e 


rtizarea socurilor puternice, la vehi și 
13h, BA, d rea s $ iculele pe sine sau 
la no ajele prele; la care apar șocuri mari (macarale, ciocane mecanice etc.) ; se folosesc şi 
ca dispozitiv de siguranță la suprasarcini la prese, laminoare, macarale [3] 
Eforturile unitare de compresi in i i "T i 
nitare de compresiune c, din inelul interior si de t i in i 
Së: í mp e E ractiun 
exterior se calculeazá cu relatiile [4, 10 LA ] i TO 


^s 
yl 


, (11.13) 


in care: a şi o sint unghiul de inclinare al 
frecare; Si, Se — aria inelului interior s 
maxime din inele nu trebuie să depáse 


suprafețelor conice şi, respectiv, unghiul de 
»ectiv, a inelului exterior. Eforturile unitare 
ă valorile indicate în tabelul 11.7 [4]. 


Tabelul 11.7 


Valorile eforturilor unitare admisibile, în daN/mm? [4] 


Durată mică de funcţionare 


Inele | Inele 
neprelucrate | prelucrate 
Inele exterioare dU 
€ rioare H 1 80 100 | 120 
| | E 
Inele interioare 120 | 139 | 150 
Săgeata totală a arcului inelar 
ia fi Mă e cat La Dme | Dmi ; 
x S IS , (11.14) 
ZTE tga tg(x + o) Se Sq 


unde 3, este săgeata ele ará, a unui sin i ă 
" 0 este geata elementară, a unui singur inel; z — numărul total de inele*): Dm; 
me — diametrul mediu al inelului interior, respectiv exterior m 


Rigiditatea arcului inelar 


; (11.15) 


În general, pentru 
Xmin = 12°; inele neprel 
considera [4]: pentru inele masive 
lucrate oz 


recomandă următoarele valori [4]: inele prelucrate 

o T CG iveste 1 

S In ceea ce privește unghiul de frecare o, se poate 
ore 1 Ll d t i 

, grele, prelucrate oz 8°30; pentru inele ușoare, pre- 


*) S-a introdus (z — 1), deoarece inelele d 


, dus e capăt funcjione umai i ă ică 
Made Ae Qu QUIE apă icjioneazá numai cu o singură suprafaţă conică, mon- 


608 ORGANE DE MAȘINI 


Aria secțiunii inelelor interioare, respectiv, exterioare 
Si, e © hsi em; (11.16) 


în care: h este înălțimea, inelelor, ce se poate stabili constructiv în funcție de diametrul 
exterior al arcului: A = (0,2... 0,17) De; Si em — grosimea medie a inelelor (fig. 11.26), 
care se calculează în funcție de eforturile unitare: 
P P 
Sem = Em — 3; Sim = Em — ° (11.17) 
Or De 


unde: p este presiunea medie de contact *). În funcție de grosimea medie se determină 
grosimile efective ale inelelor [10]: 


sui h h 

— la mijloc: s$ = Sim + tga; Se= Sem + — tg 
4 4 
" h o h 

— ja capete: $; = Sim — — tea; Se = Sem — 4 tg «. 


un joc între fețele frontale; se 


La arcul complet comprimat este necesar 
+ Dj); pentru inele prelucrate 


recomandă [4]: pentru inele neprelucrate e z | 
e = 0,0025 (D, + D). 


11.6. ARCURI LAMELARE 


Arcurile lamelare sînt formate dintr-o singură lamelá — monolamelare: — sau din 
mai multe lamele functionînd simultan — arcuri muitilamelare. 

Arcurile monolamelare sînt fixate, de obicei, la un capăt printr-un sistem de încas- 
trare, la capătul liber actionind sarcina F care solicită arcul (fig. 11.28); se întîlnesc si 
arcuri monolamelare încastrate la ambele capete sau simplu rezemate la ambele capete 
[4, 10]. Sînt întrebuințate ca arcuri de apăsare în construcția aparatelor și instrumentelor 
de măsură, a diferitelor mecanisme și dispozitive (mecanisme cu clichet, mecanisme de 
zăvorîre etc.). Cel mai des se întîlnesc arcurile monolamelare dreptunghiulare, triunghiu- 
lare şi trapezoidale (fig. 11.28, a, b si c). 

Arcurile multilamelare sint compuse din mai multe lamele suprapuse, de lungimi 
diferite, strinse cu ajutorul unor brátári — denumite bride sau legáturi de arc — toate 
lamelele participînd simultan la preluarea sarcinii exterioare. Ca urmare a tehnologiei de 
execuție relativ simple, a fixării ușoare şi a posibilităţii de a prelua, pe lîngă sarcinile 
verticale, şi sarcini orizontale (transversale $i longitudinale) aceste arcuri se folosesc pe 
scară largă ca element elastic în suspensia vehiculelor ; se întrebuințează, de asemenea, 
și la diferite maşini sau mecanisme**), ca de exemplu ciocane mecanice de forjă, tampoane 
de ascensor. Arcurile multilamelare au însă greutate mare, necesită un spațiu de ampla- 
sare mai mare — comparativ cu celelalte arcuri — au o frecare mare, care se manifestă 
prin rigidizare la șocuri mici, și dă naștere fenomenului de scuturare a autovehiculului [5]. 


*) Se recomandă p = (0,1...0,2) or [10]. 
**) În special ca element de amortizare. 
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Variantele uzuale, principale, ale arcurilor multilamelare sînt: arcurile cu două brațe 

denumite si semiliptice (fig. 11.29, a); arcurile Cantilever, la care sarcina se transmite 
prin una din extremitáti (fig. 11.29, 5); arcurile cu un singur brat sau sfertul de arc, 
folosit mai rar (fig. 11.29, c). 
i Necesitatea îmbunătățirii performanțelor arcurilor lamelare a dus la perfecționarea 
formelor constructive ale acestora (fig. 11.30). Intrebuintarea arcului suplimentar 2 per- 
mite micșorarea rigiditátii arcului principal 7 (fig. 11.30, a), acest arc dublu folosindu-se, 
în special, la suspensia spate a autocamioanelor. Arcul multilamelar cu capăt alunecător 
(fig. 11.30, b) reprezintă cea mai simpláperfectionare adusă suspensiilor cu arcuri lamelare ; 
prin alunecarea (culcarea) capătului 7 pe suprafața curbă a suportului 2 se obține o 
caracteristică neliniară [5]. Arcul multilamelar cu capăt alunecátor si sprijinit pe un arc 
suplimentar *) obtine — aproape pentru tot domeniul de incárcare — o rigiditate con- 
stantá, adicá o frecventá proprie constantá [5, 22]. Arcul principal 7 (fig. 11.30, c) este 
asemánátor arcului cu capát alunecátor, deosebirea constind in faptul cá la capátul liber 
2 se reazemá pe arcul suplimentar, 3, in consolă. 


La arcul multilamelar parabolic (fig. 11.30, d) — denumit astfel pentru că grosimea, 
lamelelor scade parabolic de la mijloc spre capete — solicitarea de-a lungul lamelelor 
este uniformă. Greutatea acestor arcuri, la aceeași capacitate de încărcare, este cel puțin 
cu 33% mai mică, numărul de lamele reducîndu-se la 3— 4, de la 10— 12 cît erau necesare 
la arcul obişnuit [5, 21]. Datorită faptului cá lamelele sînt separate între ele prin garni- 
turi de material plastic, frecarea, dintre lamele este cu 80% mai mică decît la arcul 
obișnuit [5, 21]. 

Arcurile monolamelare parabolice au următoarele avantaje: greutate mai mică decit 
arcurile multilamelare; mărirea efortului unitar admisibil și a duratei de funcționare; 
dispare necesitatea asamblării arcului şi a intrebuintárii garniturilor speciale, a bridelor 
si a bulonului central. 


*) În R.F.G. este denumit Schomăcker, iar în Anglia — Cary — Laminaire. 
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Fig. 11.30 


Elemente constructive. Profilul laminat al oțelului poate avea diferite forme 
(fig. 11.31). Secțiunea din fig. 11.31, a are o concentrare mai mică a eforturilor [13]; 
majoritatea producătorilor de arcuri folosesc varianta cu canelură (fig. 11.31, c), care are 
scopul de a împiedica deplasarea relativă a lamelelor. 

În fig. 11.32 sînt prezentate diferite variante posibile ale capătului lamelelor [21]. 
Pentru capătul tesit (fig. 11.32, b) se recomandă: pentru b = 35... 60 mm, b’ — 25 mm 
$i a = 30°; pentru b = 65... 100 mm, b’ = 45 mm si a = 30°; pentru b = 120 mm, 
5' = 60 mm și x = 30°. Capătul rotunjit se recomandă numai pentru lamelele laminate 
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Fig. 11.33 


Pentru forma capătului lamelei principale a arcului multilamelar există o multitu- 
dine de variante constructive, în fig. 11.33 prezentindu-se doar cîteva variante 
pentru sistemul de prindere cu ochiuri [21]. 

Legăturile de arc (bridele) se execută, de asemenea, într-o mare varietate de forme 
constructive [5]. 

Elemente de calcul și proiectare. Relaţiile principale pentru calculul arcurilor mono- 
lamelare sînt indicate în tabelul 11.8. Pentru utilizarea corespunzătoare a materialului 
din care se execută, arcul multilamelar se echivalează cu un arc monolamelar trapezoidal 
(fig. 11.34). Arcul echivalent *) are comune, cu arcul real proiectat, lungimea L, momen- 
tul de inerție Jọ şi modulul de rezistență Wọ. 


*) Ideal, teoretic. 
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Tabelul 11.8 


Relaţiile principale pentru calculul arcurilor monolamelare 
————————————— 


à e Efortul unitar Săgeata maximă 
Forma lamelei o. , daN/em? 8, cm 
t mar 
Dreptunghiulară 6FI = 2 Omas; P 
Oi maz = > p Pi s 
bh? | 3 E h 
| | 
| | 
| pentru x — 0 | 
| 
DÉI O Gteëin 
Oi magz = ———» ò L——.—ÀM. 
bh? h E 
constant pe lungime 
ER | 
| N d Gimaz | 
Grën 
3 E h 
DÉI 3 
Gi maz = - NO a EE EM 
| bah | 24 by 
| bs 
5 
6FI IM 4 Oimaz 0 
Gi maz = aperi e a 
i magz "T 3 E P 
| 
| 
| 
grosimea k — 


parabolă simplă 
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Calculul aproximativ al dimensiunilor principale ale diferitelor tipuri de arcuri multi- 
lamelare — folosite în construcția, de autovehicule — se poate efectua cu relațiile indicate 
în tabelul 11.9. Notatiile din acest tabel au următoarea semnificație (fig. 11.35): tt, 
la — lungimea de calcul respectiv brațele arcului; Jg, Wg — momentul de inerție și res- 
pectiv modulul de rezistență al secțiunii lamelei &; Io — momentul de inerție global 
(la bulonul central); n — numărul total de lamele al arcului ; lo, lọ — lungimea respectiv 
lungimea, efectivă de încastrare (/j = 2/3 lọ); L' — lungimea, efectivă a arcului KZ = 
L — 10); la, la — braţele efective (/, = 1,4 — 15/2) ; X — factor de corecție care tine seama 
de forma. arcului; F — sarcina pe arc, egală cu greutatea suspendatá a autovehiculului, 
ce revine unei roti. 

Metodica de calcul completá a arcurilor multilamelare — folosite la suspensia auto- 
vehiculelor — este datá in [2, 5, 14], in cele ce urmeazá prezentindu-se aspectele princi- 
pale ale procesului de proiectare al acestor arcuri. 

Lungimea necesará a arcului se poate determina din relatiile efortului unitar maxim 
(v. tabelul 11.9), dacá se cunosc eforturile unitare maxime admisibile, săgeata maximă, 
grosimea lamelelor și factorul x. În cazul în care se adoptă, constructiv lungimea arcului 
şi ceilalți parametri necesari, se poate determina grosimea admisibilă a lamelelor arcului 
multilamelar obișnuit, cu relațiile menționate. 

Factorul de corecție y se determină din fig. 11.36 în funcție de raportul dintre lățimea 
B’ a lamelelor principale (de capăt) şi lăţimea Ba tuturor lamelelor arcului sau în funcție 
de raportul dintre numărul lamelelor principale n’ și numărul total n al lamelelor arcului. 
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Tabelul 11.9 


Relaţiile pentru calculul aproximativ al arcurilor multilamelare folosite 
i la suspensia autovehiculelor 


TOC MM 


Tipul arcului Ságeata staticá, cm Rigiditatea, daN/cm Efortul unitar maxim, daN/cm? 
LÀ ————————— 
Semieliptic 

PE FEL 48 Efò 12 Eivë 1 FL'Ig 

db. UT. ZS Ui DULQ o 4 Wy 
48EIg X E x E k lo 
FL? 4 mbh3E 6 hE u » RE 
2 8 = c = $ ge —; eh Eu 2 
AEnbh3 X Ls x L” 2 nbi 
Semieliptic 
RER $ LTE 3 Eivë . IN? 
1 ô = ë= —— Op = : ; op — - 
| x dg | x GWe L'IoWk 
nbh EL’ 3 ASE Fiil 
2 8 E= EES ve E o = 6 —— 
| 4142042 24 Ul L'nb]? 
| 
| 
| " ^T ag FE) | 1 SE 3 FL 
Parabolic sak. FL si "- 2 : nbEh2 baz 3 SER, T 3 4 
simetric : 2 nhEhg x! L3 | x L 2 nbh? 
: 77772773 7A] a SE GEI 
Parabolic | 3 = Ser Pn i ca 1 nEbIAL! " 3 SH deas 1a 

SE * nEbASL! Sy MP | Au Di nbhiL 

Observaţie. S-au folosit notatiile: 1 — arcuri multilamelare executate din lamele diferite (ca dimensiuni și ca 


formă a secţiunii); 2 — arcuri multilamelare executate din lamele de aceeași grosime, cu secțiune 
dreptunghiulară. 
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Factorul de corectie X 


Fig. 11.36 
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Fig. 11.37 
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Arcurile multilamelare moderne au, de obicei, aceeaşi grosime pentru toate lamelele 
componente, determinată, în principal, de grosimea lamelei principale. 


Pentru arcurile lamelare obișnuite, eforturile unitare admisibile se pot alege — aproxi- 
mativ — în funcție de săgeata statică a suspensiei din fig. 11.37 [8]. La alegere trebuie 
avut în vedere faptul că lamelele mai groase admit eforturi unitare maxime mai mici, 

Din relația ságetii (v. tabelul 11.9) *) se determină — tinind seama că Ig = nbh?/12 
lățimea lamelelor și numărul lamelelor de diferite grosimi; lățimea se alege din profilele 
standardizate. Este recomandabil ca raportul dintre lățimea și grosimea medie a lamelelor 
să se situeze în limitele: 


6 < blh < 10. (11.18) 


La alegerea numărului total de lamele trebuie să se țină seama de faptul cá micșo- 
rarea numărului total al lamelelor contribuie la micșorarea însemnată a greutății arcului, 

Pentru alegerea practică a lungimii lamelelor se recomandă folosirea metodei grafice 
indicate în [5, 14]. 

Dimensiunile principale ale arcurilor, determinate cu relațiile din tabelul 11.9, asi- 
gură numai în rare cazuri valoarea necesară a ságetii statice şi a rigiditátii arcului multi- 
*amelar. Pentru calculul precis au fost deduse relații [13] care determină rigiditatea, 
arcului tinind seama de lungimea reală a fiecărei lamele (v. şi [5]). 


Întrucît materialul lamelelor de arc este solicitat la maxim, se recomandă efectuarea 
unui calcul de verificare a duratei de funcționare a arcurilor multilamelare. Durata de 
funcționare depinde de capacitatea de încărcare a materialului, de suprafața materialului 
care participă la preluarea sarcinilor, de frecvența vibratiilor şi de frecvența apariției 


acestora în timpul exploatării autovehiculelor. O metodică de calcul a duratei de functio- 
nare este indicată în [5). 


*) În primă aproximaţie se poate considera L' = L ȘI Is 8s Ty. 
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a! 


Factorul de corectie X' 


Fig. 11.38 Fig. 11.39 


La arcurile parabolice — multilamelare sau monolamelare — grosimea lamelei 
Ae. a (fig. 11.38), în lungul lamelei, se determină cu relația *): 


(11.19) 


în care hp este grosimea lamelei în planul de încastrare; aceasta se poate determina 
din relaţiile efortului unitar o (v. tabelul 11.9) — stabilind inițial efortul unitar admisibil 
Ga în funcţie de parametrii cunoscuți. Grosimea A; nu se realizează în practică decît aproxi- 
mativ, la mijlocul lamelei fiind necesară porțiunea de încastrare lọ, iar la capătul lamelei 
fiind nevoie de o grosime A", pentru preluarea forței exterioare în condiții normale. 

Calculul arcului multilamelar parabolic se poate efectua cu relațiile din tabelul 11.9**). 
În aceste relaţii, factorul de corecție y’ are în vedere abaterea grosimii reale a, lamelei 
arcului de la valoarea sa teoretică și se alege din fig. 11.39. 

Calculul de proiectare al arcurilor multilamelare obișnuite, folosite la suspensia auto- 
vehiculelor se recomandă a se desfășura după metodica indicată în [5]. 


11.7. ARCURI DIN CAUCIUC 


Arcurile din cauciuc se folosesc, în ultimul timp, din ce în ce mai mult în construcția 
de maşini, ca urmare a unor proprietăți superioare arcurilor metalice. Astfel, la același 
l, arcurile din cauciuc au un grad de amortizare sensibil superior arcu- 
rilor metalice; au, de asemenea, o constructie simplá la un pref de cost redus, functio- 
nind sigur si silentios. Arcurile din cauciuc se intrebuinteazá la suspensia iculelor, la 
amortizarea socurilor si vibratiilor, la fixarea respectiv la realizarea suspensiei elastice à 
maşinilor si aparatelor etc. FS 4, 5, 7, 10, T5; 17]. 


rolum de mater 


*) La arcul parabolic simetric l, = l, = EI, f Ee - 
**) Relațiile sint valabile şi pentru arcul parabolic monolamelar, înlocuind 5» = 1. 
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Fig. 11.40 


La cauciuc, dependența o = f(e) este o curbă (fig. 11.40, a) a cărei alură depinde, 
în special, de cantitatea materialelor de adaos. Dependența dintre sarcină și deformatie, 
pentru cazul unei epruvete pretensionate — sarcina inițială F; — şi supusă unei solicitări 
alternative Fa, este reprezentată în fig. 11.40, b. Curbele de încărcare și de descărcare 
nu se suprapun, cuprinzînd o elipsă, a cărei suprafață determină lucrul mecanic consumat 
prin frecările interioare; apare și o deplasare, în timp, a forței şi ságetii, obtinindu-se 
o constantă elastică dinamică cg diferită de cea statică cet, Raportul dintre constanta 
dinamică si statică este de 1,1— 1,4 pentru cauciuc natural și de 1,5—2,0 (3,0) pentru 
cauciuc sintetic [10]. Caracteristica elementului de cauciuc depinde si de duritatea 
acestuia; cauciucurile cu duritate mare (60—70*Sh) au valori mai mari ale gradului de 
amortizare comparativ cu cele cu duritate mică (40— 60?Sh) [5]. 

Proprietățile cauciucului sînt influențate sensibil de mediul ambiant (temperatură, 
radiații, umiditate, agenti chimici etc.); sub acțiunea acestuia cauciucul își alterează 
proprietățile sale *) [5, 7, 10]. Cunoaşterea proprietăților cauciucului este deosebit de impor- 
tantă pentru folosirea corespunzătoare a acestuia; din această cauză, la proiectarea 
arcurilor din cauciuc se recomandă studiul literaturii de specialitate [4, 5, 7, 10, 15, 
17 

Elemente constructive. Arcurile cave din cauciuc (fig. 11.41 — a — standard; b — 
cu două secțiuni; c — cu mai multe secțiuni, d — sub formă de pagodă) se folosesc în 
suspensia vehiculelor ca element elastic suplimentar (corector de rigiditate) sau ca ele- 
ment elastic principal (suspensie unică) [5]. Comparativ cu arcurile metalice, arcurile cave 
din cauciuc nu necesită întreținere în exploatare, au capacitate mare de a disipa energia, 
pot fi proiectate cu caracteristică neliniară, sînt ușor de montat, au rezilientá mare și 
histerezis mic [5). 

Un exemplu de aplicare a arcurilor din cauciuc îl constituie suspensia, propriu-zisă 
a tramvaielor (fig. 11.42, a — arc-punte cu trei etaje, solicitat la forfecare) si suspensia 
elastică a roților de tramvai (fig. 11.42, b) [7]. 

În fig. 11.43— 11,46 se prezintă diferite construcții ale arcurilor din cauciuc folosite 
ca reazeme elastice vibroizolatoare, la suspensia elastică a mașinilor și aparatelor [4, 5, 
7, 23—26] **). Reazemele cilindrice din fig. 11.43, a preiau atit sarcinile verticale cît 
şi pe cele orizontale ; în fig. 11.43, b se prezintă cîteva tipuri de tampoane, care atenuează 
efectele socurilor si suprasarcinilor, folosite la limitarea deplasării mașinilor. Reazemele 
din fig. 11.44, a și b — concepute și realizate pentru vibroizolarea mașinilor cu turatii 
medii și înalte — sînt formate dintr-o bucșă de cauciuc vulcanizată de două armături 


*) Îmbătrînește. 
**) Date complete despre aceste reazeme v. [5]. 
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Fig. 11.43 


metalice concentrice. La reazemul din fig. 11.44, c — cu caracteristici foarte apropiate 
de tipul precedent — placa inferioară din cauciuc servește la împiedicarea deplasării 
mașinii, în cazul montării acesteia fără fixare pe sol. Reazemele elastice din fig. 11.45 
— cu elementul de cauciuc de formă tronconică, solicitat la forfecare — se folosesc pentru 
vibroizolarea maşinilor ușoare și a aparatelor de măsură, avînd aceeași rigiditate în toate 
direcțiile. Reazemul dublu U(fig. 11.46) se caracterizează printr-o elasticitate diferită 
în cele trei direcții: elasticitate mărită pe direcțiile A şi B şi relativ redusă pe direcția C. 
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Elemente de calcul și proiectare. Dimensionarea unor astfel de elemente este o pro- 
blemá deosebit de complexă, ca urmare a necunoasterii, cu precizie, a proprietăților cau- 
ciucului. Din acest motiv, metodele de calcul actuale sînt aproximative. În tabelul 11.10 
sînt prezentate relațiile pentru calculul de dimensionare al principalelor tipuri de arcuri 
simple din cauciuc [7, 17]; relațiile respective sînt valabile numai în domeniul liniar al 
caracteristicii elastice, adică numai în cazul deformatiilor mici €). Modulul G se alege, 
în funcție de duritatea cauciucului, din fig. 11.47 [7, 17]. 


Tabelul 11.10 


Relaţiile pentru calculul de dimensionare al principalelor 


tipuri de arcuri din cauciuc [7, 17] 


Tipul arcului 


Schița de solicitare a arcului 


Relaţiile de calcul 


Arc cilindric 
solicitat la 
compresiune 


Domeniul de valabilitate: 


Domeniul de valabilitate: 


5 = 0,2 h 
| : =: St 
F 
T= — « Ta, unde A este sec- 
A 
tiunea suprafeței de contact 
| G 
Y = — 
| T 
Arc solicitat | 8-—Itg Ea 
la forfecare | e 
| F AG 
| C£ = — 5 — 
| [T H 
l tg = 
| ih 
| 


8 — 0,357 


*) Informatii 


suplimentare asupra calculului arcurilor din cauciuc în [5, 7, 15, 17]. 


ARCURI 


621 


Tipul arcului 


Schița de solicitare a arcului 


Tabelul 11.10 (continuare) 


Relaţiile de calcul 


Arc-bucsá 
solicitat la 
forfecare 


Arc — bucsá 


solicitat la 
torsiune 


S 


EE 
KE 


F ` 
Tmax = S Ta 
rdh 
F D 
s= 1 — 
2nAÁG d 
2nÀG 
c= - 
In — 
d 


Domeniul de valabilitate: 


des o3 (7 - ei 


2 2 
M, 
maz — e Ta 
2rr?h 
Me 1 1 
Zoch V»? R? 
k 4rhG 
CT" = 
1 1 
y? R? 


Domeniul de valabilitate: 
p = 40? 
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d 
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Domeniul de valabilitate: 
p = 20? 
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Modulul de elasticitate longitudinală E — la cauciuc — depinde at de forma elemen- 
tului de cauciuc [7, 17]. Cercetările [7] au stabilit că arcurile din cauciuc care au același 
coeficient de formă de — definit ca raportul dintre suprafața solicitată la comprimare ȘI 
suprafața laterală a arcului — au, aproximativ, același modul E. Modulul de elasticitate 
calculat Ee se poate determina cu expresia 


E, = QG, (11.20) 


în care: ij este factorul de formă, valorile acestuia putindu-se lua din fig. 11.48 [7]. La 
arcurile cilindrice de = dä, pentru alte forme de arcuri, coeficientul de formă Ve este 
indicat în [5, 7, 17]. | 

Pentru proiectarea arcurilor din cauciuc pot fi folosite valorile orientative ale rezis- 
tentelor admisibile, indicate în tabelul 11.11 [4]. Asupra mărimii rezistenței admisibile 
influențează considerabil calitatea cauciucului și tipul armăturii metalice. 


Tabelul 11.11 
Rezistente admisibile pentru arcurile de cauciuc, daN/cm 


| | 


Solicitarea Tractiune Compresiune ||  Forfecare | Torsiune 
| | 
j] 
Statică 10—20 30—50 | 10—20 | 20 
Soc rar 10—15 25—50 | 10—20 | 20 
Dinamică 5—10 10—15 3—5 | 3—10 


Arcuri cu limitator de săgeată 10—20 | 30—50 | 5—10 5—15 


ARCURI 623 


Întrebuințarea cu succes a cauciucului în construcția, arcurilor depinde nemijlocit 
le proiectarea corectă a acestora si de alegerea unor astfel de eforturi, încît să nu apară 
suprasolicitári, încălziri și deformatii remanente mari. Deformarea normală a elementului 
de cauciuc — sub acțiunea sarcinii — este posibilă numai dacă se asigură variația liberă 

formei acestuia, deoarece cauciucul este practic incompresibil. Concentrarea locală a 
eforturilor, ca urmare a proiectării incorecte a arcului, este una din cauzele care produc 
scoaterea din funcțiune a arcurilor din cauciuc ; pentru prevenirea acestei cauze, suprafețele 
măturilor metalice nu trebuie să prezinte unghiuri ascuțite, iesituri, canale si găuri 


7, 15]. 
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12. ORGANE PENTRU TRANSMITEREA 
SI TRANSFORMAREA MIȘCĂRII 
DE ROTAŢIE 


12.1. ROŢI CU FRICTIUNE 


NOTAȚII 
L  — lungimea generatoarei roţilor conice; D — raportul de transmitere; 
b — lungimea liniei de contact; u — numărul fluxurilor paralele de transmitere 
Q4 = b[A; dt = b[Ls — coeficienți de lățime; a sarcinii; 
Ca — coeficient de siguranță la patinare; Q — apăsarea între corpurile de frictiune. 


Generalităţi. Transmisiile cu roti de frictiune sînt transmisii cu elemente rigide cu 
suprafața de lucru de revoluție (netedă). Mișcarea se transmite de la arborele conducător 
la cel condus prin intermediul frecării între corpurile de fricțiune. 

La aceste transmisii raportul de transmitere nu poate fi asigurat riguros constant, 
deoarece intervin alunecări elastice, proporționale cu sarcina transmisă. Alungirile speci- 
fice produse de forța tangentialá în zona de contact (fig. 12.1) — e, pentru roata 7, 
e, pentru roata 2 — sînt variabile, ca și fluxul de forță ce trece de la roata 7 la roata 2. 
Diferența dintre alungirile e, și € provoacă alunecare Av/v, = 0,01 ... 0,05, deci variația 
raportului de transmitere pînă la 5%. 

La transmisiile cu roti de frictiune apare patinarea la depăşirea unor anumite supra- 
sarcini (nu însă si la transmisiile cu apăsare automată). Deosebit de silentioase si cu 
elemente de o geometrie foarte simplă, deci și ușor de realizat la precizii ridicate, transmi- 
siile cu roti de frictiune se folosesc pînă la puteri de 800 kW — ca transmisii cu raport 
Ge transmitere constant — si pentru puteri pînă la 200 kW — ca variatoare. 

Materiale. Materialele pentru roțile de frictiune trebuie să prezinte: rezistență mare 
la uzură (prin ciupire, prin gripare), coeficient de frecare mare, rezistență la întindere 
(evitarea ruperii cauzată de forțele centrifuge la turatii mari). Se folosesc: oțel cálit la 
min. 60 HRC, oțel netratat termic, fontă (Fc), textolit, ca- 
uciuc. Pentru a reduce consumul de materiale nemetalice, 
din textolit și cauciuc se execută numai inele ce se fixează 
pe corpul roții (oțel, fontă), cu adeziv sintetic (inelul roții 
conduse la unele variatoare), respectiv prin vulcanizare 
(fig. 12.2). Se realizează roți cu inele de cauciuc cu: D = 
= 40 ... 560, d = 25... 410, b = 10... 100 mm. La transmisiile 
pentru aparate se folosesc inele cu secțiune rotundă din 
cauciuc sau piele (fig. 12.3). La transmisiile pentru puteri 
mari se folosesc role de frictiune si dințate (fig. 12.4). 
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Suprafete de frictiune 


La o transmisie numai roata conducătoare se face din materiale nemetalice (în caz 
de patinare uzura este uniformă pe această roată). 

Elemente de calcul. Transmisiile cu frictiune se utilizează la acționarea diverselor 
mașini si aparate (roti din cauciuc, piele sau textolit/oțel) si în domeniul turatiilor 
înalte (roti din oțel). Turaţii înalte (peste 10 000 rot/min) se cer la mașinile de rectificat 
interior, la răsucirea firelor textile, la unele standuri de încercări etc. 

Principalele tipuri de transmisii cu roti de frictiune sînt arătate in fig. 12.5, 12.6 si 
12.8, iar caracteristicile acestora în tabelul 12.1. 


Tabelul 12.1 


Transmisii cu roti de frictiune cu raport de transmitere constant 


—————————————————————————————7 


Caracteristici 
á m Schema FEN 
Tipul transmisiei constructia |Puterea max Turatia Raportul 
á kW max. de 
rot/min transmitere 
E E S E 
Cu | Cu lagăre încărcate |Fig.12.5, 40 6000 1—29 
roți de | radial a,b MES _ 
fric- Cu roti | Cu elementul de turație | Fig.12.5, 5 180 000 «20 
tiune | cilindrice| ina]tá nesprijinit in lagáre c, f p 
Se Cu lagăre descărcate | Fig.12.5 150 25 000 <15 
axe A 
: radial d,e 
fixe : - : oi 
Cu roti conice Fig.12.5,g R 
Cu sateliți sprijiniți in |Fig.12.5,/ 65 25 000 «20 
Cu role lagăre 
Piane- de SP Cu sateliti nesprijiniti in|Fig.12.5 55 500 000 20— 120 
tare S lagăre UE 800*) A 
| Cu bile Fig.12.6 1 50000 | 1/3— 1/4 
treapta 


*) Cu role de frictiune si dintate (fig. 12.4) : 
Observaţie. Puterile maxime corespund la rapoartele de transmitere minime 
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La transmisiile cu roti de frictiune este necesa- 
rá o apásare foarte puternicá intre roti (fig. 12.7): 


Q = caFily., 


în care: F; este forța tangentialá (periferică); u — 
coeficientul de frecare (tabelul 12.2); cg — coetici- 
entul de siguranță la patinare (obișnuit 1,2 ... 1,5; 
la aparate ajunge la 3). La transmisiile la care 
această apăsare este suportată de lagăre (fig. 12.5, 
a, b, c, g şi fig. 12.8), construcția devine masivă 
Pentru a atenua acest neajuns se limitează utili- 
zarea acestor transmisii la puteri foarte mici (cazul 
transmisiei din fig. 12.5, c). Neajunsul menționat 
este eliminat la transmisiile planetare (fig. 12.5, 
h — k), unde rolele-sateliti sînt strînse între roțile 
centrale, și la transmisiile cu roți cu axe fixe cu 
inel de apăsare (fig. 12.5, d, e, f). 

Calculul de vezistență al transmisiilor cu roti 
de frictiune se bazează pe relațiile lui Hertz 
pentru determinarea tensiunilor la contactul liniar 
și la contactul punctiform. 

Pentru dimensionare, la transmisiile cu contact 


liniar se folosesc relațiile (v. fig. 12.7): Fig. 12.6 
— la transmisiile cu roti cilindrice, 
M [[(4123 caPE 
A = (i 1) T s we - [mm]; (12.1) 
J Uu 
1Gak V Aung 
— la transmisiile cu roți conice, 
pi ^ = 
y 412 2 caPE i 
E V? +1 — a — [mm], (12.2) 
(1 — 6595] rung 
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în care: A este distanța dintre axe; L — generatoarea conurilor de frictiune (roti conice) ; 
Wa = D/A, br, = b/L (0,1 ... 0,3) — coeficienţii de lățime a roților; P — puterea transmisă, 
în kW; 2, — turatia elementului condus, rot/min; E — modulul de elasticitate al cuplului 
de materiale, in daN/mm? (tabelul 12.3); u — coeficientul de frecare (tabelul 12.2); 
Sag — rezistența la contact, in daN/mm? (tabelul 12.3); ca — coeficientul de sigurantá 
la patinare; î — raportul de transmitere; u — numărul fluxurilor paralele de transmitere 
a sarcinii; semnul plus pentru contact exterior, iar minus pentru contact interior. 


Tabelul 12.2 


Coeficienti de frecare la transmisiile cu roti de frictiune 


Otel sau fontá 


Roată 
condusă è ; : 

* Cauciuc Textolit Piele 
Roatá ` Cu ungere Fără ungere | 
conducătoare 
e 
Oțel sau fontă 0,04—0,06 0,10—0,15 [0,3 — mediu 0,20—0,25 |0,25—0,35 

umed | 


0,5— cuplări 
frecvente | 

0,7— funcţionare 
uniformă, 


Tabelul 12.3 


Rezistența la contact liniar și modulul de elasticitate la materialele 
pentru roți de frictiune 


—————————————————————O 


Condiţii Rezistenţa la | Modulul de 
Materiale roți de lucru Duritatea contact | elasticitate 
| Sak, daN/mm? E, daN/mm? 
«320 HB | (0,23...0,26) H B| 
2 : 15.1; 7)g 
; In ulei (, d ira | 
lte >320 HB | 0,26 HB | da dei 
2,5 HRC** Sape 
Uscat «350 HB | (0,12...0,15) HB 
Fontá/fontá În ulei,uscat — 1,5,; | (0,8...1,1)104 
Otel, fontá/textolit Uscat ES 5—10 | (1,3...1,7)108 
0,08 —0,14*) 
"Oțel, fontá/cauciuc Uscat — 0,012*) 4,25 
‘Oțel, fontá/piele Uscat — 0,020*) | — 


*) Rezistența de rostogolire, în daN/mm? 
**) Pentru contact punctiform valorile se inmultesc cu 1,5 


Qt Q2 Q3 Qs (5 06 07 Q5 09 8 
Fig. 12.9 Fig. 12.10 


La transmisiile cu elemente din materiale moi (piele, cauciuc, textolit) este indicat 
a se folosi calculul pe baza rezistenței de rostogolire, definită prin relaţiile: 


1 1 xm DER 
fr 9 — + — | — la transmisiile cu roti cilindrice; 
2b |R, R, 
fyc 9 seid ò, + m *] — la transmisiile cu roți conice. 
2b Ri Ra 
Valorile admisibile ale rezistenței de rostogolire sînt indicate în tabelul 12.3 (cu aste- 
risc). 
Eforturile maxime la contactul punctiform sînt date de relația 
QE? 
or = 0,245 ng | 4 , (12.3) 
Pro 


în care ng este un coeficient dat în fig. 12.10 în funcţie de mărimea 


1 1 1 1 
B d — + — ) (12.4) 
2 


Pu Dua P21 22 


unde: e. 12, 21, 22 Sint razele de curbură principale (fig. 12.9) ; 1/p, — curbura totală a supra- 
fetelor in contact; 1/g, = 1/p + Ups + 1/ọ21 + l/psg (curbura profilurilor convexe 
este pozitivă, iar a profilurilor concave — negativă). 
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12.2. TRANSMISII CU CURELE 
12.2.1. GENERALITĂŢI 


NOTAȚII 
A — distanţa dintre axe a transmisiei cu curele; Tı, T,— forțele din ramurile curelei; 
Ag — aria secţiunii transversale a curelei; T, — forța din lagăre; 
a — lăţimea bazei mari a secțiunii curelei trape- v — viteza curelei; 
zoidale; Va, — viteza de alunecare; 
B  — lăţimea curelei; Z — numărul de curele trapezoidale in paralel; 
b — lățimea roții de curea; D — numărul de dinți al roții pentru curele 
D, ,-— diametrul roții de curea lată; dințate; 
Du, diametrul primitiv al roții de curea trapezoi- EI — unghiul dintre flancurile curelei trapezoidale; 
dală; oe  — unghiul dintre flancurile canalelor roții de 
Ej — modulul de elasticitate la incovoiere curea; 
E, — modulul de elasticitate la întindere; B — unghiul de înfășurare a curelei pe roată; 
Fiu — forța de tracțiune utilă; Beat — unghiul de alunecare; 
5 — frecvența îndoirii curelei la trecerea peste Br  — unghiul de repaus; : 
roatá; E€ — valoarea procentuală a deformării sub sarcină 
h — înălțimea curelei late și trapezoidale; a curelei; 
L, La, Ly — lungimea desfășurată a curelei; Suen — valoarea procentuală a deformárii remanente 
Ly, -— durabilitatea; a curelei; 
Lp — lungimea primitivă a curelei trapezoidale; Če} — coeficientul procentual de alunecare elastică; 
lp — lăţimea primitivă a curelelor trapezoidale; Kant — coeficientul procentual de alunecare optim; 
Na — factorul duratei de funcționare; oun — tensiunile din ramurile curelei; 
Pe, — puterea la arborele conducător al transmisiei; Op  — tensiunea datorată răsucirii curelei; 
P, — puterea transmisă pe unitatea de lățime a oi — tensiunea datorată încovoierii curelei; 
curelei late sau puterea nominală transmisă Om  — tensiunea datorată forțelor centrifuge; 
de o curea trapezoidală sau dințată; Otu — tensiunea datorită forței utile de tracțiune; 
p — pasul curelelor dințate; Op — tensiunea datorită forței de întindere initiale; 
D — numărul roţilor transmisiei cu curele late; P, Qopt — coeficientul de tracţiune, respectiv coefi- 
Sp — valoarea deplasării roții motoare; cientul de tracțiune optim; 
T, — forţa de tensionare iniţială din ramurilecurelei; Ure; — umiditatea relativă a aerului. 


La transmisia cu curele energia de la roata motoare se transmite prin frictiune unui 
element elastic tensionat, fără sfîrșit (curea), care o transmite tot prin frictiune uneia 
sau mai multor roți conduse. 

Avantaje: amortizează zgomotele și vibraţiile ; constitue element de siguranță într-un 
lant cinematic (patineazá la supraincárcári); este economică (montare, demontare și 
întreţinere ușoară ` necesită o precizie de realizare $i montaj scăzută). 

Dezavantaje: capacitate de transmitere limitată ; nerealizarea unor rapoarte de trans- 
mitere constante în condițiile variației momentului rezistent (alunecări); randament 
scăzut în comparaţie cu angrenajele; capacitatea de tracțiune este influențată de mediul 
în care funcționează datorită modificării coeficientului de frecare ; încarcă arborii roților. 

În tabelul 12.4 sînt date limitele superioare pentru principalii parametrii funcționali 
ai transmisiilor cu curele, iar în tabelul 12.5 — caracteristicile principalelor materiale de 
curea. 

Tabelul 12.4 


Domeniul de utilizare al transmisiilor cu curele 
EE 


Puterea Viteza tangen- Raportul de transmitere 
Tipul curelei transmisă, tialá a curelei, => | 
kW | m/s Normal Limită 
p. E ii 

| z | | n^ 
Curele late foarte flexibile < 2 000 < 50 | 6 19 
Curele late compound < 5 000 e 100' | 10 | 20 
Curele late dințate < 500 < 80 | 8 | 10 
Curele trapezoidale < 1200 | « 60 | 8 | 15 
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12.2.2. TRANSMISII CU CURELE LATE 


: 12.2.2.1. CURELE LATE. Curelele late sint elemente flexibile, caracteristicile teh- 
nice ale acestora rezultind din tabelul 12.5. 

Curelele de piele sînt confecționate din piele de bovine (crupon) dintr-un strat (simple) 
sau din douá straturi (duble), lipite intre ele pe partea cárnoasá, pe toatá lungimea. 
Flexibilitatea curelelor de piele este determinatá de continutul de grásime: foarte flexi- 
bile, cu conținut de grăsime de 7% ; flexibile, cu conținut de grăsime de 1495; rezistente 
(standard), cu conținut de grăsime de 25%. 

Cuvelele din țesături pot fi din fibre textile naturale (bumbac, celofibră, celofibrá 
ighelitată, linà și păr, cînepă, in, mătase naturală) sau sintetice (viscozá, poliamide si 
poliesteri). Curelele tesute pot fi cu îmbinare sau fără fine, dintr-un strat sau mai multe 
straturi, îmbinate pe toată lungimea prin coasere, contextură specială, lipire sau vulca- 
nizate (cauciucate). 

Curelele compound sînt confecționate din mai multe straturi de materiale diferite: 
un strat din piele (pe partea interioară în contact cu roata), un strat de snururi din 
poliamidă ai un strat protector (pe partea exterioară). i 

Benzile si cablurile din oțel sînt confecționate din benzi de oţel cu un strat de plută 
pe partea interioară, respectiv din cabluri din oțel solidarizate într-o masă de material 
plastic. la 

12.2.2.2. IMBINAREA CAPETELOR CURELELOR. Se poate realiza prin lipire, 
vulcanizare, coasere şi cu elemente metalice speciale. 

Lipirea cu adezivi sintetici asigură rezistențe la tracțiune ridicate, o, > 170 daN/cm? 
[2]. Lipirea, se realizează prin subtierea capetelor curelei sub formă de pană (fig. 12.11 
şi 12.12), pe o lungime avînd valorile date în tabelul 12.6. $ 


Fig. 12.12 


Corect, 


Fig. 12,13 Fig. 12.14 


In cazul curelelor cauciucate, capetele curelei se subtiazá în trepte (fig. 12.13), 
tinind seama de structura stratificată a acestora, si se vulcanizeazá. Subtierea curelelor 
se execută astfel ca vîrful, tinind seama de sensul de deplasare al curelei, să nu atace 
roata, deoarece probabilitatea de deslipire este mult mai mare (fig. 12.14). 


Îmbinarea capetelor curelelor cu elemente metalice speciale (fig. 12.15) precum și 
coaserea, se utilizează mai ales în cazul curelelor textile tesute. Aceste îmbinări introduc 


e eg în transmisie, fapt pentru care viteza periferică este limitată lav « 5... 
Wë m/s. 


[oy 
Io 
N 
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Dimensiunile uzuale 


m 


Tipul Materialul 
curelei curelei 
Standard 
; Flexibilă 
Piele 9) 


(2 straturi) 


Foarte flexibilă 


Curele cu crom) 


Foarte flexibilă (tăbăcită 


late Cauciucate cu țesătură 
de bumbac?) 


h, mm |B,m 
| 

e i 20 — 

(1 strat) 600 
8—12 | 


Cu balata si țesătură de 
bumbac 8) 


Cu balata ai snur 


NAP Tesute sau cusute, din 
Textile | viscozá (impregnate) 


te t > = " Ka ege 28 
resute | Celofibră, (ighelitată) 


De bumbac ţesut 


 Țesute (fără sfîrşit) din 


tice foarte rezistente 


fibre naturale sau sinte- 


Folie poliamidă 


Com- Snur poliamidic 
pound 


Snur poliesteric 


y Bandă de oțel pe roată căptușită 
Curele | cu plută 


trape- 


e Clasice (snur) 
zoi- j 


nrur c —— 


înguste (şnur) 


Observaţii. 1) Valorile modului de elasticitate 
t£ < 296; pentru funcționare în condiții de temperatură 
precum si durata de funcționare scad considerabil. 4) Valori valabile numai per 
viteza maximă a curelelor oe 5... 10 m/s. 5) Va 
proprietăţile fizico-mecanice ale materialelor, condiţiile de recepţie, dir 
sensibil 


terial elastic vegetal, moale si lipicios la 50°C, 
condiţiile tehnice generale, dimensiunile, calculul etc. 


14—20 «1800, 
(3 straturi) | | 
| | 
3—7:h3 120— | 
3—7x0 
lg | 
3— 8x06 
3 4—5 rinduri60— | 
270. | 
2—18 * 
act 
2—10 | 
4— 12 
110— | 
0,4—12 | 2000 
A 0,5 
(1—2 strat) |«;250 
B 0,7 
(1—2 strat) 
C 0,9 
(1—6 strat) | 
0,6—1,1 


Standar- 


și umiditate valorile cocficien 


B = 1809; v « 20 
ensiunile, clas 


dizate 


nale obținute 


e variazá 


pe 
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Tabelul 12.5 
Caracteristicile principalelor materiale pentru curele 


————————————————————————————————————————— 


p | Domeniile de utilizare 
kg | Uu? [ID a dag EI ia 9a 
dm? Jà i ue js "C e? | KR SaN 
| mIn | | mm? 
1,0 0,33--0,022v| 30 | 5 30 33 0,5 3—4 0,39 
pentru partea| ` ` , | 
0,95 | cu păr 25 10 40 0,6 | 
| 0,22+0,01 v 
= | o ET E = 5 | 
| pem 45 | 2—3 | 0,44 
| partea cu 20 25 50 BENE | | 
carne | 
L2 30 9—6 0,39 
1 | 30- 20 70 
25. | 20 nanl GA 
30—20 40 40 |07 |2—25 | 
E F de uz SE | Wë 
1,0 Qs | REI | 
NL. ini Emite rd | 
1,1 0,8 25 40 | 950 40 |0,6—| 2—3,5 0,39 
0,8 
1.3 20 40 | 
H | 
0,3 15 80 60 40 | 
0,88 
0,9 
80 80 
na — Mr E) | 
ză 9 [ 
(i-is vem 99 La aeg] D 70 | 05 | 03—0,5| 2,0 
piele a E 
100 100 
| 
7,8 0,25 1 000 45 33 
125 | 20,35 [Em 50 30 70—80 
| 12,5 
| | 30 | 60 ` | 
cale experimentală; pentru calculele practice se pot considera valori constante. 2) Valori medii pentru 


conform diagramei din fig. 12.25. 3) Pentru valori sub cele indicate capacitatea de transmitere a puterii, 
lipire cu adezivi sintetici de calitate superioară; în cazul îmbinării curelelor cu piese metalice sau coasere 
6) Vezi STAS 615-58; STAS 616-67; STAS 8932-71; STAS 758-73; STAS 5917-71; din care rezultă 
7) Vezi STAS 1815-69; condiţii tehnice, dimensiuni, verificarea calității pentru curele cauciucate. 8) Ma- 
9). Vezi STAS 1163-71; STAS 1164-71; STAS 1164/2-72; STAS 7192-65 STAS 1736-66 din care rezultă 
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Tabelul 12.6 


Lungimea minimă a părții subtiate a capetelor curelelor late 
—————————————————————— 


Felul curelelor Látimea curelei, mm Lungimea pártii subtiate, mm 
————————————— L 
Piná la 63 120 
71—90 130 
100—125 145 
Simple 140—180 165 
200—250 185 
280—315 210 
De la 355 244 
Duble Pînă la 125 100 
De la 140 120 


12.2.2.3. ROȚI PENTRU CURELE LATE. Pentru o bună funcționare roțile trebuie 
să îndeplinească, în principal, următoarele condiții: să aibe o greutate cît mai redusă 
dar să, asigure transmiterea sarcinii; să fie echilibrate static pentru viteze v x 25 m/s 
iar pentru v > 25 m/s si B/D > 0,25 să fie echilibrate dinamic, dezechilibrarea maximă 
admisă neputind depăși 0,03 N. mm/kg masă de roată de curea; roțile de construcție tur- 
nată şi sudată să fie detensionate neapărat ; să prezinte o formă geometrică corectă funcție 
de tipul de transmisie adoptat. 
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Dimensiunile principale ale roților: diametrul D, lățimea b și mic rcd 
12.16) sînt indicate în STAS 6011-73, funcție de lățimea curelelor conform STAS 8932-71. 
Pentru transmisii cu axe încrucișate, lățimea roților de curea se va considera b= (1.5 ge 
... 2) B, unde B este lățimea curelei, în mm. Pentru elementele geometrice ale Topilo? de 
curea neindicate în STAS 6011-73, se recomandă următoarele relații constructive: numărul 


de spite za % Li VD, unde D este in mm; g = 0,005 D + 3 mm; g > 5mm; d= (1,5... 
i F 


R uter LEMENTELE DE CALCUL ALE TRANSMISIILOR CU CURELE 
LATE. La calculul unei transmisii cu curele late intervin elemente geometrice specifice 
tipului transmisiei, care tin seama de comportarea in functionare a curelelor $i de capaci- 
tatea acestora de transmitere a puterii. E . . i 
Lungimea desfăşurată a curelei pentru cazul unei transmisii cu ramuri deschise și axe 
paralele (fig. 12.17), neglijînd deformația acesteia sub influența greutății proprii, este 


= 180 + 2 
DERE UD T 


i (12.5) 
360 360, 


L = 2A cos y + x(D, LA 


Di 


unde y, în grd, rezultă din relația 
; D4— D, 
sin y = ——— —*- 
2A 
În cazul transmisiilor cu axe paralele si 
cu ramuri încrucișate (fig. 12.18), lungimea 
curelei 


l = 180 4- 2y 
La — 2A cos ; M nr (D, F h) = e 
180 + 2 
EE ea — (2:8) 
360, 


636 ORGANE DE MAȘINI 


EE 


unde v, în grd rezultă din relaţia, 


D, + D, 4- 2h 
2A 


sin Y = 


In cazul transmisiilor cu axe semiîncrucișate, fără roti de ghidare a curelei (fig. 12.19), 
lungimea desfășurată 


8 7,180 — è 


E 


Ly = EL + La , .7) 
180 180, 


unde 8, în grd. 

Pentru evitarea căderii curelei în timpul funcționării, la acest tip de transmisie este 
necesar ca planele mediane ale roților să fie aliniate conform valorilor indicate în fig. 12.19, 
din care rezultă şi sensul de rotire obligatoriu, considerat funcție de roata motoare D,. 
De asemenea este obligatorie utilizarea unor roți mai late decît cele prevăzute în STAS 
6011-73, astfel ca să fie satisfăcută condiția b = (1,5 ... 2)B. 

Forțele care acționează în transmisia cu curele sint prezentate în fig. 12.20. Pentru 
calcule curente, forțele din curea sînt exprimate funcție de unghiul de infágurare B [rad] 


Jj ja 


$i coeficientul de frecare u = const, conform 
2 


relatiei lui Euler: 


T. 
— = euB — m. (12.8) 
T, 
7 Forţa de tracțiune utilă 
1 
2M, 
Fam TQ Yel lots HR 
pi 


Încărcarea lagărului sub acțiunea forţelor 
T,, T, din curea este 


Fig. 12.20 T, = VT} + T3 —T,T,cos B. (12.10) 


d 


N 
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~ u Lt 033 
CO 60 100 29 Dë 60 189 200 
/ grad 


Fig. 12.21 


Pentru determinarea forțelor din curele T}, T, pentru diverse valori ale coeficien- 
tului de frecare yu, se recomandă diagrama din fig. 12.21 [3]. 


- Si y n — 1 
"D Fiu __ T, s T, QU 1 NEEN m ; T,= Fry é (12.11) 
Ti T, m m— 1 m—1 


Tensiunea maximă din curele ce apare în ramura motoare la angajarea pe roata de 
diametru minim este 


__ Otu 


Ganz = 0, + 9i + Ob + Om -Hoi + oo + Om < Sa, (12.12) 


x 


acceptîndu-se, pentru calculele practice, că materialul curelei este omogen. 
Tensiunea din ramura motoare a curelei 


x Ti Lom Fiu — moz; (12.13) 
A, m-—1 Bh 
F 
Otu D 6 — Gy = x0] ° (12.14) 
Bh 


În cazul utilizării unor curele cu insertii de rezistență, suprafața secțiunii curelei 
se calculează conform indicatiilor din fig. 12.22 [1]. 


© 
Cc 
Ka 
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Q - Fara insertii Ac - Bh 
b- Cu rsertre in strat Az» Bh, 
C-Cuinsertie din snur Az-zó 


z hind numărul! ruri 


h 


í (12.15) 


Tensiunea datorată rásucirii curelei, care apare la unele soluții constructive ale trans- 
misiilor, este: 
BD, 


24? 


o = Fi 


A (12.16) 


în cazul ramurilor semiîncrucişate (v. fig. 12.19), pentru A > 2D;; 
B ye " 
ca E [1] 3 (12.17) 


în cazul ramurilor încrucișate (v. fig. 12.18); o5 — 0, în cazul ramurilor deschise 
(v. fig. 12.17). 

Tensiunea datorată forțelor centrifuge, care se ia în considerare numai pentru viteze 
periferice ale curelei v > 15 m/s, este 


Day = Ey (12.18) 


unde o este masa specifică a curelei (v. tabelul 12.5). 

Valori pentru og sînt date în tabelul 12.5. In cazul în care transmisia trebuie să asigure 
o durată de funcționare impusă, valoarea oa se va stabili pe baza relației (12.24). 

Din fig. 12.23 rezultă variația stării de tensiuni ce corespunde parcurgerii întregului 
contur al transmisiei, pentru un ciclu de funcționare [4]. 

Coeficientul de tracțiune 

€ Bea EE Tg |. Ba. n [| . (12.19) 
Ti+ Ty Ti+ Ta 6; + Ga m --1 


Coeficientul de alunecare elastică Ba pune în evidență modificările ce apar in cinematica 
transmisiilor cu curele datorită elasticitátii acestora, funcție de natura materialului 
(v. valorile E, în tabelul 12.5), şi anume: viteza curelei v, = const în zona de contact 
aderent f, (v. fig. 12.20) diferă de viteza v, de părăsire a roții motoare în zona de alune- 
care elastică Baz, diferența acestora reprezentînd valoarea vitezei de alunecare 
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a] 99.—41 
D; și D, ale transmisiei conform relației 
S D 100 
eege ————-3 (12.20) 
D, 100— Ba 
unde £4 lus 4 5: 


Valoarea vitezei de alunecare depinde de încărcarea transmisiei. Pentru o încă 


"care 
care depășește capacitatea de tracțiune a transmisiei cu curele, întregul unghi de înfășu- 
rare B devine activ, Bay = B si apare fenomenul de patinare pe roata motoare. Coeficientul 
de alunecare elastică 


c 


TE (12.21) 
inde functia elastică a [4 
H, Et, Co, DIP, iv const 
Dass l +e . , 
Jiz 1,2 „„Folinare 
Domeniul total 


Funcționarea optimă a unei transmisii 
sub aspectul utilizării integrale a capacităţii 
le tracţiune, al unui randament maxim si 
a unei durabilitáti normale corespunde unor E—-—- 


Dornemulolunecării _ pabnării 
E ui 


valori optime ale coeficienţilor de tracțiune 


zi ad 
și alunecare elastică, ooprBopr. Diagrama P RE 
din fig. 12.24 reprezintă caracteristica de eg 
functionare a unei transmisii cu curele Ee 
funcție de elementele caracteristice o si £. | d 
Randamentul transmisiilor cu curele v | 
variază în funcție de regimul de functio- - wl 
nare al transmisiei privind alunecările sub 
sarcină: y = 1 — če % 0,98... 0,99, cores- Fig. 12.24 
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punde unei functionári în limitele admisibile ale alunecărilor elastice; vy, = 1 — Erotar E 
2 0,96... 0,97 corespunde unei functionári ce depășește limita alunecărilor elastice 
admise, dar care asigură transmisiei un număr de ore de funcționare acceptabil (semni- 
ficatia alunecării totale rezultă din fig. 12.24). 

Pentru calcule practice se poate considera 7 = 0,94 ... 0,96, valoare care include pier- 
derile datorită încovoierii curelei și frecărilor din lagărele transmisiei. 

Coeficientul de frecare u între curea si roata de curea depinde de materialul roții 
şi curelei, de asperitatea suprafețelor în contact ale acestora, de viteza relativă în sar- 
cină între curea, și roată, de temperatura, umiditatea si puritatea mediului înconjurător 
etc. Valorile medii ale coeficientului de frecare sînt indicate în tabelul 12.5 pentru dife- 
rite materiale de curele. Tinind seamă de influența mediului înconjurător pentru calcule 
practice se recomandă calcularea, acestuia cu următoarea relație, verificată experimental 
pentru curele late de piele si poliamidă, pe roti din oțel cu o calitate medie a asperitátilor: 


1 
u = 0,5 — ———-——5 (12.22) 
5 H 10vaz 
unde Vay = 0,01v. 


Valorile coeficientului de frecare funcție de temperatura și umiditatea relativă 
a aerului eet, pentru principalele materiale de curele late pe roti de oțel, rezultă din 


fig.. 12.25. 


Curele depiele- ` 
rasina golamidrea 


Curele din hire artificiale 
deinolta rezistenta, 
Fiore PCVinvelite 


Durata de funcționare Lp, în ore, a transmisiei cu curele nu poate fi stabilită riguros; 
pentru calcule practice se pot utiliza valorile din fig. 12.26, exprimate funcție de frec- 
venta îndoirii curelei f şi de factorul duratei de funcționare N? a cărui variație expo- 
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F- Lë 
HT ba 
HY EE l 4 
S | de 7 
` i 
2 Kal 
i = 10 
7] j i 
5 
0 T Gi " 29 
; -——t 60 
Du 
— i 20 nm 
8 f Jl 
à —31 —] 25 
5 i -60 
6 | ee 
5 39 008 
= be: 
5 [^ 29 
| | | | | Rv AN | 
3 | | TS 60 
j Ig V 005 
| | CN 
2 JS "e" 96 ?232)U I5 — 20-05 
l, ,0r€ 
Fig. 12.26 


nentialá este specificá materialului curelei [1]. Valorile exponentului 4 sint date in 
tabelul 12.7. 


Tabelul 12.7 
Valorile exonentului q de variaţie a factorului de durata N4 


Materialul curelei 


| 

| q 

| 
Piele | 0,12—0,15 
Bumbac | 0,12—0,24 
Fibre textile cauciucate 0,13— 0,24 
Piele-rásiná poliamidicá | 0,07—0,08 
Fibre textile, ighelitate, de mare rezistentá 0,06—0,07 


Frecvența încovoierilor efective ale curelei 


vY 


Je EE < fmaz; 
d LE 


valoarea maximă a frecvenţei indoirilor fmaz fiind conform tabelului 12.5. 


642 ORGANE DE MAȘINI 


Cu valoarea N?rezultatá din fig. 12 


100 | pentru o durată de funcționare dorită, 
rezistența admisibilă rezultă din relatia 
080 |t o 
ge Ga = — — > Omar, (12.24) 
E NIS 
E 060 
E în care 6, conform tabelului 12.5 iar 
e S — coeficient de siguranță; S % 1,5 
040 Comportarea la alungire a curelelor 
din diferite materiale reprezintă un cri- 
DÉI teriu de bază la alegerea acestora. În 


timpul funcționării sub sarcină și a pre- 
tensionării de montaj curelele se defor- 
mează. Valoarea deformării sub sarcină e 


2-Răşinipoliamidice 
3-Fibre textile | . 
4-Materiale superioare 


0) l Hp 8 A 5 g şi valoarea deformárilor remanente Erem 
£9b diferá functie de calitatea materialului 

ý curelei (fig. 12.27) [1]. 
Fig. 12.27 12.2.2.5. TENSIONAREA CURE- 


LELOR LATE. Tensionarea curelel 
reprezintá o conditie esentialá pentru transmiterea de putere si adaptare a transmisiei 
la variații ale momentului rezistent. Valoarea tensionării trebuie să țină seama de ca- 
pacitatea de transmitere a curelelor, pentru a nu influenta defavorabil durabilitatea 
acestora [1, 2, 4]. 

Sistemul de tensionave permanentă prin elasticitatea curelei constă în scurtarea, curelci 
L cu o cantitate AL, astfel încît montajul forțat a curelei scurtate Lg să asigure fc 
de tensionare necesară transmiterii puterii necesare [4]: 


PE do de (12.25) 
We 1 
„200 AL _ 1009 _ 100 om | 1000r to), vic 
is E, E, ef: 
TK P (12.27) 
100 + e 


Pentru o funcționare corectă, alungirea curelei nu trebuie să depășească valoarea, 
rezultată, din relația (12.27), pentru e [95] conform tabelului 12.8, în scopul situării curelei 
într-un domeniu de deformare elastic. 


Tabelul 12.8 
Valori ale alungirii specifice 


——————————————————————————————— 


Materialul curelei e, % 


Piele | 2 
Fibre textile tesute fără sfîrşit, pe bază de bumbac | 0,5—1 
Piele — răşini poliamidice | —3 
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l Valoarea forței de întindere inițiale la montaj Tg rezultă din relaţia efortului spe- 
cific de tensionare: l 


99 = = Om 4 = E;, . 
j^" rs (12.28) 


care Om se va lua in considerare numai pentru viteze ale curelei v > 10 m/s. 
ncărcarea lagărelor sub influența forței de tensionare a curelei 


EE, 
T, max x —- 2Bh cos y. 12.2 
r 100 Y (12.29) 


O variantă a acestui sistem de tensionare care permite o adaptare a tensionării 
curelei mai multor situații funcționale, realizează tensionarea inițială, mărind distanța 
dintre axele roților transmisiei, prin deplasarea roții motoare, în limita elastică a defor- 
mării curelei (fig. 12.28). Valoarea deplasării roții motoare 


AL 


p 2 
: 2,5 cos 8 cos y potet 


Lo 
| 


Sistemul de tensionare a curelei prin roată de întindere pe ramura liberă, asigură 
o compensare permanentă a deformatiilor remanente ale curelei si o adaptare mai Se 
nală a transmisiei funcție de variațiile momentului rezistent (fig. 12.29). La realizarea 
acestei transmisii cota de amplasare a roții de întindere trebuie să satisfacă, condiția 
l, > 50 A. 

Sistemul de tensionare automată al curelcior momentul rezistent, comandind si reglînd 
direct sau indirect valoarea tensiunilor din ramurile curelei, asigură folosirea inte- 
£ralá a arcului de înfășurare B pe roata motoare și urmărirea cu randament maxim, fără 
patinare, a caracteristicii de sarcină specifică mașinii acționate. i 


Fig. 12.28 
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Fig. 12.31 


În fig. 12.30, a este prezentată o soluție de reglare automată a tensiunilor din curea, 
la o transmisie cu distanța dintre axe variabilă, prin bascularea motorului de antrenare 
în jurul unui punct fix, iar în fig. 12.30, b, forțele care acționează asupra roții motoare [4]. 

În fig. 12.31, a este prezentată o soluție de reglare automată a tensiunilor din curea 
cu mecanism planetar, iar în figura 12.31, b, fortele care acționează asupra roții motoa- 
re [4]. 

În fig. 12.32 este prezentată o soluție de reglare automată a tensiunilor din curea, 
la o transmisie cu distanța dintre axa constantă, reglajul realizindu-se cu ajutorul a două 
roti de curea montate pe un cadru oscilant. Acest sistem asigură același cuplu transmis 
la un nivel al tensiunilor din curea mai redus decit în cazul transmisiei cu tensionare 
automată si 4 Æ const [2]. 
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Fig. 12,34 


„Din fig. 12.33 rezultă comparativ, funcție de forța motoare utilă F;,, valorile si 
variațiile forțelor ce acționează asupra transmisiilor cu curele, în cele trei sisteme de 
tensionare: permanentă (fig. 12.33, a), cu rolă de întindere (fig. 12.33, b, cu reglaj 
automat (fig. 12.33, c) [4]. 

Din fig. 12.34 rezultă variaţia coeficientului de alunecare elastică funcție de puterea 
transmisă în cazul celor trei sisteme de reglare a tensiunilor din curele. 
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12.2.2.6. CALCULUL TRANSMISIILOR CU CURELE LATE. Se realizează 
pe baza respectării condițiilor de rezistență ale materialului curelei, frecvenței flexiuni- 
lor, vitezei tangentiale, în condiţiile unui randament si a unei durabilitáti satistăcă- 
toare. 

Diametrul vofii mici, limitat inferior de solicitarea la incovoiere a curelei, se deter- 
mină cu relația [4] 


D P.K 
Y L. || — nm] 12.31) 
D, J/ h E= [mm], ( 1) 
D 
in care: coeficientul Y, = 80... 100; E de (1,5...2) E (5) $i og se aleg 
h h Jmin h Jmin 


funcție de materialul curelei din tabelul 12.5; P,[kW] — puterea la arborele conducă- 
tor al transmisiei; n, [rot/min] — turatia roții mici; A — coeficient care ține seama 
de condițiile de funcționare; K = K,K,K4K,K; (tabelul 12.9) [4]. 


Tabelul 12.9 


Valorile coeficienţilor K}, Kọ, Ka, K4 si K; funcție de condițiile de funcționare ale trans- 
misiei cu curele late 


—————————————————————————————————— 


k, — coeficient de serviciu funcţie de variaţia momentului rezistent al mașinii antrenate 


Funcționare fără șocuri 1,0—1,1 
Pompe centrifuge, suflante centrifuge 171—1,2 
Maşini de rectificat, freze, strunguri mici, transportoare cu bandă, 

funiculare 1:2—1,25 
Masini de gáurit, mori de cereale, strunguri, frigidere industriale, 

mașini de prelucrarea cărnii 1,25—1,35 
Grupuri de antrenare, strunguri mari, masini de prelucrare a lemnului | 

mașini de spălat si uscat, mașini de sablat rotative | 135—1,45 


Funcționarea cu șocuri. Masini de rindeluit, compresoare cu piston, 
laminoare mici, prese cu volant , masini de trefilat, prese de extru- 
dare, mori cu role pentru materiale semidure, amestecátoare si mori 
de ciment, gatere 1,45— 1,55 

Rázboaie de tesut, mori cu role pentru materiale dure, mori cu bile, 


mori cu ciocane, ciocane de forjá, concasoare de piatrá 1,55—2,0 
Mașini cu variații mari ale momentului rezistent, laminoare grele 240.—2,5 
————————— J]—— — Á— — —— ——— XA— 
Ra — coeficient funcţie de condi- 
fille mediului in care funcfioneazá k, — coeficient pentru durata de funcţionare 
transmisia 
Aer uscat, temperaturá Durata| Ílfmaz 
normală 1,0 de | 
Aer umed şi pulberi, func. | | | | | 
variaţii mari de tem- ore/zi | 0,16| 0,24| 0,32] 0,4 | 648, 0,6 [0,8 | 1 
peratură Tor 3—4 | 0,95| 1,001 1,03| 1,06| 1,11| 1,16 1,28 | 1,45 
Stropi sau ceață de ulei] 1,23|| 8—10| 1,00| 1,02, 1,05! 1,09| 1,14| 1,19, 1,54| 1,54 
Umezeală sau variații 16—18 1,03. 1,07, 1,11| 1,18| 1,25| 1,33| 1,54| 1,89 
mari de umiditate 1,3 24 1,07 i 114| 1,22| 1,324 1,43| 1,56 1,93| 2,38 
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Tabelul 12.9 (continuare) 


ka— coeficient funcție de unghiul B de infásurare pe roata mică 


| H I I į j 

B, grd | 90 | 100 | 110 | 120 |130 1140 | 150 |160 | 170 | 180 | 190 |200 |210 | 220 

Ra | 1,40 | 1,33 | 127 | 1,21 | 1,16 11,12 | 1,08 |1,05 | 1,02 | 1,00 | 0,98 éi 0,94 | 0,935 

| | | | | | | 
k; — coeficient funcție de tipul de tensionare utilizat 
| 

Tensionare permanentă cu scurtarea curelei (cu excepţia curelelor com- | 

pound și a benzilor metalice) | 1,2 
Tensionare permanentă cu șuruburi (şi prin scurtarea curelei, la curele 

compound si benzi metalice) | 1,0 
Tensionare automată sau cu role de întindere | 0,8 
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Fig, 12.35 


După ce se calculează D, conform relaţiei (12.31), se alege din STAS 6011-73 un diame- 
tru standardizat, imediat superior. 

În cazul utilizării unei curele compound, stabilirea diametrului roții mici D, se 
va realiza pe baza diagramei din fig. 12.35, funcție de numărul de flexiuni. Pentru mări- 


mile cele mai uzuale ale curelelor compound, valorile limită ale elementelor geometrice 
rezultă din tabelul 12.10. [4] 
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Tabelul 12.10 


Valori limită ale elementelor transmisiei cu 
curele compocnd 


Tipul curelelor compound 1A | 1B. | 1C 2A | 258 | 20 | 36 | 46 

Ba Rad Su No Al Pat RUE 

| ym E 
Dmin, mm | 70 | 90 | 120 | 150 | 190 [250 | 350 | 500 
Bmaz, mm | 250 | 250 |250 | 230 | 500 | 750 | 750 | 700 


Diametrul roții mari rezultă din relația (12.20) considerind o valoare medie pen- 
Gru Sang: 9954 


D, — 0,985 Dji. (12.32) 


Grosimea curelei se alege pe baza relatiei (12.33) si se definitiveazá conform indi- 
cațiilor furnizorului: 


bu (12.33) 
Di 
h 
Lățimea curelei 
K 
B > SS [mm], (12.34) 
Po 


unde P, reprezintă puterea transmisă pe unitatea de lățime a curelei kW/mm si se 
determină pentru A = 1 funcţie de materialul curelei considerat, din relația: 


Ph 
P, = (Ga — o; — Gm — 90) T [kW/mm], (12.35) 
10 


în care: ca[daN/mm?] conform tabelului 12.5 sau relației (12.24) ; o; 65 şi Om [daN /mm?] 
conform relațiilor (12.15) (12.16) sau (12.17) si (12.18) ; x conform fig. (12.21), pentru u 
conform tabelului 12.5 si fig. 12.25, pentru unghiul de înfășurare D = 180°; v = 
zs ES. o P [m/s]; & [mm] — conform relaţiei (12.33). 

19,1.103 

Pentru calcule practice, in cazul curelelor din piele flexibile tábácite cu crom, valoa- 
rea P, rezultă din nomograma din fig. 12.36, in care /, reprezintă grosimea conventio- 


nalá de calcul, A, =% E — 10 x (tabelul 12.11). În cazul utilizării curelelor čom- 


1 
pound, valoarea Pg rezultă din nomograma din fig. 12.37. 


Pe baza valorii B calculate cu relatia (12:34), se alege din STAS 8932-71, o látime 
de curea, respectiv de roată standardizate, imediat superioare. Se recomandă ca lățimea 
curelei să nu depășească (0,25 ... 0,5) D,. f 


n, totļmin 
8000 5000 3/50 2000 1250 800 500 a -200 125 80 
6300 \ Am) 2500 ^ 


Fig. 12.36 


n, „rot/min 
8000 5000 3150 2000 1250 800 500 315 200 125 
10000 | 6300 | 4000 | 2500 | 1600 | 1000 | 630 | 400 .ţ 250 | 160 | LA 3 


« 
EA 
E 


E 
Ka 
EN 


Să 

| j 3 

i82 d 7 V Nn N SAN 
Dy € ANN NN 

| N SSB A S NEN ND 


* S 
YE T L zs d L L 
Q021 QU3 | 0045| 0075) G2 | G2 | o3 | Ges | 07| 12 


QUI; Q025 QO% 006 009 015 025 o 06 09 15 
Ston 


Fig. 12.37 


EA 


Sa 
z Font EXE &a.m aS 


650 ORGANE DE MAȘINI 


Tabelul 12.17 


Valori ale grosimii convenționale de calcul /, pentru curele din piele, flexibile, tábácite 
cu crom, mm 


hy 
pentru 


h, mm l3 IAS Te 7 4 "8 aoaaa p 44- I 36 48 | 20 
——: | | | | | 4 š = ck = 
Din mm | 60 | 80 | 100 | 120 | 150 | 200 | 300 | 400 | 600 | 800| 900 [toco 
| | | | en Pet Eich el 
Dı=Dmin | 1,50) 2,00| 2,50| 3,00 3,73 4,80 [6,67 8,40 | 10,7 12,8/14,4 | 16,0 
| Ke De | 


|, EK E 3,00 [3,75 | 4,50 | 5,37 6,40 [8,33 10,2 | 12,4! 14,4]16,2| 18,0 


Distanța între axe a transmisiei cu curele se determină din condiția de gabarit si 
tinind seama de capacitatea de tracțiune, durabilitate și soluția constructivă a transmi- 


siei: 
Cmin(D, + Da) <A < Cmaz(Dı + Dj), (12.36) 


unde: Cmin X 0,55, pentru curele compound ` Coin & 2, pentru curele late clasice; Caas Si 
& 2, pentru curele late din materiale de înaltă rezistență; C54, > 2, pentru curele late 
din materiale clasice. 

Distanța între axe se va definitiva pe baza alegerii unei lungimi de curea nominale 
conform STAS 8932-71, tinind seama de soluția constructivă si de tensionare adoptată, 

Verificarea capacităţii de transmitere se realizează pe baza elementelor geometrice 
determinate anterior și a caracteristicilor curelei. Se verifică valoarea tensiunii maxime 
pe baza relației omaz < og, conform relaţiilor (12.12) si (12.24), ţinîndu-se seama de frec- 
venta îndoirilor fef < f maz, conform relației (12.23) și ale valorilor din tabelul 12.5 pentru 
materialul curelei ales. Se verifică valoarea coeficientului de alunecare elastică £,; 
conform relației (12.21); čer < 1... 2%. 

Încărcarea lagărelor transmisiei T, mag se determină pe baza relațiilor (12.10) şi(12.29), 
respectiv fig. 12.30 și 12.31, funcție de sistemul de tensionare adoptat. 


12.2.3. TRANSMISII CU CURELE TRAPEZOIDALE 


CURELE TRAPEZOIDALE. Curelele trapezoidale sînt elemente flexibile utilizate 
în transmisii mecanice. Domeniul de utilizare și principalele caracteristici tehnice 
rezultă din tabelele 12.4 și 12.5. După elementele geometrice ale secțiunii (dimensiuni, 
formă) se disting: 

Curele trapezoidale clasice Y, Z, A, B, C si D, cu dimensiunile conform STAS 
1164/1-71 şi condiţiile tehnice de calitate conform STAS 1164/2-71, la care raportul 
elementelor geometrice ale secțiunii Lois % 1,3... 1,4 (fig. 12.38). 

Curele trapezoidale înguste SPZ, SPA, SPB și SPC, cu dimensiuniie conform STAS 
7192-65, la care raportul elementele geometrice ale secțiunii /p/p = 1... 1,1. Acest tip 
de curele oferă avantajul unei suprafețe mărite de contact cu canalul roții, deci o mai 
mare rezistență la uzură, față de curelele trapezoidale clasice (normale). 

Curele trapezoidale speciale, caracterizate prin forma concavă a flancurilor active 
în stare liberă (fig. 12.39, a), care le conferă avantajul unei mai corecte așezări în stare 
deformată în locașul roții, comparativ cu curelele trapezoidale clasice și înguste ale căror 
flancuri active sînt drepte în stare liberă [10]. 
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Fig. 12.39 


Fig. 12.41 


TP E TU unei stabilitáti maxime în timpul functionárii, in cazul trans 
LOT cu mai multe curele în paralel, s-au realizat curele i ep d i e 
E (fig. 12.39, b), cu 2,3,4 sau 5 curele in paralel [10]. DEE 
Date utilizate în cazul transmisiilor cu mai multe roți conduse 
e p e parți ale curelei (fig. 12.40). Secţiunea si di iuni inci e 
acestui tip de curea rezultă din fig. 12.41 si tabelul 12 12 [9] PAM Maris 
n secțiunea transversală, curelele tra i 
. Sech versală, pezoidale au componența prezentată în fi 
Ser A Cuin CN de rezistență, care poate fi desto sub Ger 
tii rețea (fig. 38, a), insertie de snur (fig. 12.38, b i i i 
(fig. 12.38, c), în toate cazurile inglob: îi asi de c B. e b ud 
(£ 28. el, ate cazı 8lobate într-o masă de cauciuc; 2 — zonă d 
Ee eet cu o duritate de 70—80 “Sh; 3 — zonă de întindere din lee 
Mer e pem i Sh; 4 — înveliș protector de pînză cauciucată realizată din fibre 
ud Sau sintetice, functie de mediul in care urmeazá sá functioneze 
Nx. P RER CAPETELOR CURELELOR TRAPEZOIDALE. Este permisá 
ist „Cazuri speciale, cînd utilizarea curelelor fără sfîrșit nu este posibilă din motive 
e ntaj și înlocuire. In aceste cazuri îmbinarea se realizează cu elemente metalice de 
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Tabelul 12.12 
Elementele geometrice ale canalelor roților de curea dublu trapezoidală 


3 n Profilul roții dublu trapezoidală 
Elementele geometrice ale d 
profilului canalului roții 


AA BB | CC 


a' | 13 | 17 22 
DN | 10 | 18:5 17,5 
Ion | 12 | 16 20 
maz | 12 . | 15 20 


Diametrul exterior al roții D < decit: 


| | 

| 36° 200 | 280 475 
a, | 34° | 90 | 120 212 

| 32° | 65 | = | 180 


Observaţie. Valori valabile pentru profilele de curea „Continental“ cu notații conform fig. 12.41 și fig. 12.43. 


diferite forme, dintre care cele mai frecvent întîlnite rezultă din fig. 12.42. Viteza tan- 
gentialá a curelelor îmbinate cu elemente metalice este diminuată la valori v < 10 m/s. 

ROŢI PENTRU CURELE TRAPEZOIDALE. La realizarea acestora se va tine 
seama, de tipul curelei trapezoidale utilizate. Pentru curele trapezoidale clasice și înguste, 
roțile au forma si dimensiunile canalelor conform STAS 1162-67. In cazul utilizării 
curelelor dublu trapezoidale forma și dimensiunile canalelor rezultă din fig. 12.43 și din 
tabelul 12.12 [9]. 

Rotile pentru curelele trapezoidale se pot realiza în construcție turnată (fig. 12.44, a), 
din tablă ambutisată asamblată prin nituire pe un butuc masiv (fig. 12.44, b), în cons- 
tructie sudată (fig. 12.44, c), sau din tablă sudată prin puncte fără material de 
aport şi fixată pe un butuc masiv prin 3—6 caneluri (fig. 12.44, d). În acest ultim 
caz, elementele constructive principale se aleg tinind seama de următoarele relații con- 
structive: s = 1,5... 3 mm; n = b + (3...5) mm; t=n+h;d=1..1,8mm;c= 


= 4...6 mm; EE f = 0,4e. 
2 


Fig. 12.42 Fig. 12.43 
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Fig. 12.44 


Pentru o funcționare corectă, roțile se vor echilibra static pentru o viteză v « 
< 25 m/s, iar pentru v > 25 m/s si B/Dp > 0,25 se vor echilibra dinamic, dezechilibrul 
maxim admis neputind depăşi 0,03 N. mm/kg masă roată [1]. 

PARTICULARITĂȚI ALE TRANSMISIILOR CU CURELE TRAPEZOIDALE, 
Teoria generală a transmiterii puterii cu curele late este valabilă și în cazul transmisiilor 
cu curele trapezoidale, cu particularitatea ghidării bilaterale în canalul roții, cumulatá 
cu deformarea transversală a profilului curelei, care are ca efect modificarea continuă a 
razei primitive pe arcul de alunecare. Din fig. 12.45 rezultă echivalenta elementelor de 
transmitere a puterii în cazul celor două tipuri de transmisii. [2]. 
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Fig. 12.46 Fig. 12.47 

Deformarea transversală a secțiunii curelei trapezoidale ca urmare a incovoierii 
acesteia la înfășurarea pe roțile transmisiei este prezentată în fig. 12.46. Pentru asigu- 
rarea unui contact pe o suprafață cît mai mare a curelei în locașul roții, este necesar să 
se respecte indicaţiile din STAS 1162-67 referitoare la alegerea roților funcție de tipul 
curelei utilizate. Din fig. 12.47 rezultă avantajele funcționale ale curelelor cu profil spe- 
cial (flancuri concave [10]), care în stare deformată asigură un contact mai corect cu 
flancurile locasului roții si implicit o durabilitate superioară în comparație cu curelele 
trapezoidale clasice și înguste. 

Particularitatea ghidării bilaterale a curelelor trapezoidale permite acestora ca, 
în condiţii geometrice si de tensionare echivalente cu curelele late, să lucreze cu presiuni 
mai mici cu cca 12—70% [2]. 

DURATA DE FUNCȚIONARE. Se determină tinind seama de valorile optime ale 
solicitărilor frecvenţei îndoirilor și tensionării. Pentru calcule practice, se consideră o 
durată de funcționare convențională admisibilă (La})a=2,5. 104 ore și se determină numă- 
rul de curele Z capabil să transmită în condiții dinamice cinematice şi geometrice puterea 
necesară [2]: 


Z d 
34. (12.37) 
Cz 
C,P S 
unde: Zeus. cB nas 10... 12)5 
CLCBPo 
P, — puterea nominală transmisă de o curea; Cy — coeficientul de funcţionare; 


Cr, — coeficientul de lungime; Cg — coeficientul de infásurare; C; — coeficientul numă- 
rului de curele. Valorile cocficientilor Cy, Cr, Cg, Ca si Pg sînt conform STAS 1163-71. 
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TENSIONAREA CURELELOR TRAPEZOIDALE. Tensionarea reprezintá o con- 
ditie importantă pentru transmiterea puterii si asigură în același timp adaptarea tran- 
smisiei cu curele trapezoidale la condițiile de lucru cu sarcini variabile. Pentru calcule 
practice valoarea tensiunii initiale Tọ, rezultă din relația 


TEA RER Pe [daN], (12.38) 
în care C, = 75 ... 100 funcție de proprietățile reologice ale curelelor (valorile maxime 
corespund curelelor cu inserții din poliesteri, fibre de sticlă sau cabluri de oțel). 

Asigurarea tensionării curelelor se realizează prin mai multe sisteme (v. § 12.2.2.5) 
dintre care cele mai folosite sînt: sistemul cu tensionare permanentă prin elasticitatea 
curelei si sistemul cu role de întindere cu poziție fixă. 

CALCULUL TRANSMISIILOR CU CURELE TRAPEZOIDALE. Se realizează 
conform metodei de calcul din STAS 1163-71, care stabileşte funcție de puterea necesară 
de transmis, raportul de transmitere și regimul de lucru, toate elementele transmisiei 
cu curele trapezoidale, care corespund unei durate convenționale de lucru Lyp % 2,5. 10% 
ore [2]. 

În cazul curelelor dublu trapezoidale, dimensionarea transmisiei se realizează tot 
conform metodei de calcul din STAS 1163-71, dar cu valorile puterilor transmise de o 
curea date în tabelul 12.13 [9]. 

Valorile diametrelor roților ai ale elementelor geometrice ale canalelor de curea 
rezultă din fig. 12.43 şi din tabelul 12.12 [9] 


Tabelul 12.13 


Puterea nominală P, transmisă de o curea dublu trapezoidală *), in kW 


Tipul curelei 


a 
mis AA | BB | 66 
2 0,27 0,51 | 0,81 
4 0,55 0,95 | L7 
6 | 0,81 1,40 | 2,5 
8 1,06 1,84 | 3,2 
10 129 2,28 3,9 
12 1,47 | 2,65 | 45 
14 1,62 2,94 | 5,1 
16 1,76 3,417 5,5 
18 1,91 3,38 E 5,9 
20 | 1,98 3,50 6,0 
2 | 1,98 | 3,50 6,1 
24 1,91 | 3,46 6,0 
26 1,84 | 3,30 9, 
28 1,69 | 3,00 3 4 
30 1,47 | 2,99 45 


*) Valorile puterilor corespund unui unghi de infágurare B = 180° 


12.2.4. TRANSMISII CU CURELE DINTATE 


GENERALITĂȚI. Acest tip de transmisie (fig. 12.48) realizează transmiterea 
mișcării prin angrenarea fără alunecare între dinţii curelei și locașurile speciale 
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executate pe circumferința roților. Această transmisie 
asigură o funcționare lină, fără zgomot, cu viteze 
tangentiale v < 80 m/s, un randament ridicat ai ga- 
barite reduse datorită flexibilitátii ridicate a curelei, 
ceea ce permite utilizarea roţilor cu diametre mici. 

Transmisia cu curele dințate de tipul prezentat 
în fig. 12.49, cu aplicaţii multiple în industrie, utili- 
zează curele dințate pe ambele fețe. 

CURELE DINTATE. Acest tip de element flexibil 
utilizat pentru transmiterea puterii se compune dintr-o 
rețea de cabluri metalice sau fibre de sticlă (fig. 12.50) 
inglobate intr-o masá de cauciuc, suprafata exterioará si zona danturatá fiind protejate cu 
un strat de material plastic rezistent la uzură, la agenti chimici şi termici (fig. 12.51). 
Curelele dintate sint caracterizate printr-o rigiditate longitudinalá foarte mare, care 
asigurá, sub sarciná, mentinerea constantá a pasului danturii — conditie cinematicá 
obiigatorie pentru realizarea angrenárii. 

Curelele dintate se realizeazá in mai multe márimi (tabelele 12.14 — 12.19) [8, 11], 
diferentiindu-se implicit si prin capacitatea lor de transmitere a puterii (v. tabelele 12.29 — 
12.33). 

Unghiul flancurilor laterale pentru toate márimile este de 26^. Curelele dintate pe 
ambele fete (fig. 12.52) au in secţiune aceeași structură de rezistență si componență ca 
şi curelele dințate pe o singură față. Elementele geometrice ale acestor curele rezultă 
din tabelele 12.20 — 12.22; látimile curelelor rezultă din tabelul 12.19 și sînt identice 
cu cele ale curelelor dinţate pe o singură față, pentru aceleași valori ale pasului danturii 
f = 5,08 mm (1/5); p — 9,525 mm (3/8) și p = 12,70 mm (1/2”). Capacitatea de 
transmitere este de asemenea echivalentă pentru aceleaşi valori ale pasului danturii 
(v. tabelele 12.29 — 12.33) [8, 11]. 
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Tabelul 12.1 


12,70 mm (1/2") 


curelele dințate cu p — 
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ul de dinţi z 1 
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Tabelul 12.16 (continuare) 
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Tabelul 12.17 


Lungimea primitivă L și numărul de dinți z la curelele dințate cu p = 22,255 mm (7/3) 


| | | | | 
1955,8 | 2 133,6 |2 489,2| 2844,8| 3 200,4| 3 556 |3 911,6] 4 445 


| 
| 
| 
| 


L 


| 
YE. i 289,05 | 1 423,4 | 1600,2| 1778 


64 | 72 | 80 | 88 | 96 | 112 | 128 | 144 | 160 | 176 | 200 


| 
| 
| 


58 


oo 


Tabelul 12.18 


Lungimea primitivă L și numărul de dinți z la curelele dințate cu p = 31,75 mm (1 1/4) 


| | 
È | | 

i 1778 2 032 2286 | 2540 3048 | 53556 | 4064 | 4572 
| 

z | 56 64 72 SO 96 112 128 144 


Tabelul 12.19 


Látimile curelelor dintate normalizate 


Tr 


Lățimea curelor, mm 
Pasul curelei CES ad, H G | îi | SH äer Si 
mm 6,35 9,52 IST 4 19,05 25,4 | 3814 | .50,8 16,2 | 101,6 2 
(/4^) | 3/8% | (129 | Gl4) | a") qii | 5 | G^ | (4^) 7 
| | 
5,08 (1/5%) + | | | 
9,525 (318%) | | | | 
12,70 (1/2) | | aM x o x i HI ER 
22,225(7/8%) | | EN eod adn 
31,75 (1 1/4") | | Leg m 


Observaţie. Petntru p = 5, i p = 12,70 mm (1/2"), valorile látimiloc 
sint valabile și pentru curelele dințate pe ambele fefe. 


Tabelul 12.29 


Lungimea primitivă L și numărul de dinți z la curelele dințate pe ambele fete cu 
p = 5,08 mm (1/5) 


—————————————————————————D 


L | 
e 533,4 ... 660,4 *) IL 711,9 736,6 762 | 787,4 | 838,2 | 863,6 
cU ER S A Hanes EE MAN p queer f Au A 
| x e | | | ! 
z | 105. 130 *) | 140 145 | 150 | 155 165. | 179 


*) Valorile intermediare conform tabelului 12.14. 


TRANSMISII CU CURELE 659 


Tabelul 12.27 Tabelul 12.22 


Lungimea primitivă L şi 
numărul de dinți z la 
curelele dințate pe ambele 
fete cu p= 12,70 mm (1/2) 


Lungimea primitivă Z si 
numărul de dinți z la 
curelele dințate pe ambele 
fete cu 5 —9,525 mm(3/8") 


| 
Ra | 533,4 .. 1524 *) A | 609,6 ... 2159% 
| 
z | 56 ... 160 *) z | 48..170*) 


*)Valorile intermediare con- 
form tabelului 12.16 


*) Valorile intermediare con- 
form tabelului 12.15. 


ROTILE TRANSMISIILOR CU CURELE DINTATE. Elementele geometrice 
Dp si D, ale roților (fig. 12.53) funcţie de numărul de dinți preferential z sînt date în 
abelele 12.23 — 12.27 iar forma locașurilor conform fig. 12.54 — 12.58 [11]. 

În cazuri deosebite numărul de dinți poate avea si alte valori diferite de valorile 


preferentiale, acestea însă nu vor depăși limita maximă dată în tabele funcție de pasul 


leler. 

Rotile se execută in mod obișnuit din oțel, fontă (pentru v < 30 m/s) şi aliaje rezis- 
tente din aluminiu. Pentru a evita căderea curelei, roata mică se prevede cu flanșe mon- 
tate pe fețele laterale, a căror diametre exterioare vor fi mai mari decît diametrul exterior 


Kin 
E E 
Ce (15*) 

ni - 
STA SEA N, 
A D ai 

E SR. 


al roții cu minim două adincimi de canal. În cazul distanțelor mari între axe (4 > 8 Dj) 
si la transmisiile la care axele arborilor se găsesc într-un plan înclinat, ambele roți vor 
ii prevăzute cu flanșe frontale. 


660 


DE MASINI 


Fig. 12.55 
ip dU 
C Y p-22225mm 
L (6) 
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EA 


TENSIONAREA CURELELOR DINTATE. În scopul evitării săririi curelelor 
dințate mai ales la viteze periferice v > 20 m/s este necesar să se asigure o pretensionare 
la montaj. Valorile admisibile ale forței de tensionare sînt date în tabelul 12.28. În mod 
obișnuit, forța de pretensionare efectivă nu trebuie să depășească 50 — 60% din valoarea 
forței de tensionare admisibile maxime [8]. În scopul măririi unghiului de infágurare a 
curelelor pe roti se pot utiliza roti de deviere a căror număr de dinţi z « 40. 

CALCULUL TRANSMISIILOR CU CURELE DINTATE. Calculul se face pe baza 
puterii nominale ce poate fi transmisă de o curea Pg, care rezultă din puterea de calcu! 
la arborele conducător P,, amplificată cu un coeficient K,, ce tine seama de condițiile în 
care funcționează transmisia [7]: 


PQ-— Ke: Pe — [kW]. (12.39) 


În tabelele 12.29 — 12.33 sint date puterile nominale transmise pe unitatea de lă- 
time (25,4 mm), funcție de turatia roții mici n, [15]: 


Aë E EE (12.40) 


unde: K, este coeficientul de regim, funcție de tipul utilajului acționat (tabelul 12.35) 
și clasa motorului de antrenare (tabelul 12.34); Kg — coeficient funcție de condițiile de 
funcționare (tabelul 12.36); K; — coeficient pentru transmisii multiplicatoare (tabelul 
12.37). 


Tabelul 12.23 
5.08 mm (1/5) 
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STAS. 8104-68 


*) z S 120 dinţi 
**) Abaterile corespund cu d 10 


Observaţie. Lăţimea roţilor inclusiv 


te de 14,3 mm 


mm es 


9,5 


si 


e 


mim 


flansele frontale, pentru látimile curelelor de 6,35 


2.24 


Tabelul 12 
a cu p = 9,525 mm (3/8) 


si z ale rotilor de curc 
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Elementele geometrice 
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Tabelul 1 


(continuare) 
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*) se 150 dinţi 


**) Abaterile corespund cu d 10 STAS 8104-68 
Observaţie. Lăţimea roţilor, inclusiv flansele frontale: 


5 mm este 


ea curelei de 19,05 


tim 


á 


pentru | 


pentru lăţimea curelei de 12,7 mm este 19 mm; 


25 mm; pentru lățimea curelei de 25,4 mm este 31 mm. 
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Tabelul 12.33 


Puterea nominală transmisă pe unitatea de lățime (25,4 mm) a curelei dințate cu 
f = 31,75 mm (1 1/4"), în kW 


- e | j | | 
22 24 | 26| 30 84 | 40 
"4, rot/min | | 
| 
| 
730 8,50 | 9,27 | 9,92 | 11,32 12,70 14,60 
940 — 11,63 | 12,52 | 14,12 15,70 | 17,60 
1 440 — — | 17,30 | 18,82 20,00 20,60 
max 3000 — — 14,50 1 603 — — 
*) Valorile coeficientului de corecție K pentru làtimile curelelor normalizate din tabelul 12.19. 
Lățimea curelei, mm | 101,6 | 127 
| GE (8°) 
K | 4,76 | 6,15 
Tabelul 12.34 
Clasa motorului de antrenare 
| | 
Clasa motorului de antrenare Clasa I | Clasa II | Clasa III 


Suprasarcini momentane în 9; 


fatá de puterea la roata 149 150 — 249 250 — 450 
conducátoare | 
| | 
| 
Motoare electrice monofazice — | = Toate 
Motoare asincrone | Pornire stea- Pornire în scurt- | — 
triunghi | circuit | 
Motoare cu cuplu mare de — | — | Toate 
pornire 


| A pornire > 


Motoare sincrone — Moment normal 


Mnominal 


Compound | Serie 


Motoare cu curent continuu În derivație | 

Motoare cu combustie internă 8 cilindri | 6 cilindri | 4 cilindri 
Motoare hidraulice | = | — | Toate 
Actionare prin linii de arbori — | — | Toate 
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Tabelul 12.35 
Coeficientul de regim K, 


Clasa 
Tipul unghiului acționat 
I II III 
Compresoare si pompe centrifuge 1,6 1,7 1,8 
Compresoare şi pompe cu piston 2,0 2,2 2 
Benzi transportoare pentru materiale ugoare 1,3 123 1,7 
Benzi transportoare pentru minereu, cárbune, nisip 1,6 1,7 1,8 
Elevatoare Ly 1,8 1,9 
Transportoare elicoidale 1,7 1,9 2,0 
Ventilatoare, suflante 1,6 1,8 2,0 
Exhaustoare, aerisitoare de mină 1,8 20 | 2,2 
Generatoare 1,6 1,8 2,0 
Masini-unelte: | 
— strunguri, maşini de găurit, mașini de filetat 1,4 Lë 4 1,8 
— maşini de rectificat, mașini de frezat 1,5 1,7. 1 L9 
Maşini textile, războaie de țesut 1,6 1,8 | 2,0 
Mașini de prelucrare a lemnului: | 
— strunguri, fierăstraie panglică | ZS 1,4 — 
— mașini circulare de tăiat și rindelat 1,4 1,6 
Masini de prelucrare a hírtiei: | 
— agitatoare, calandre, uscátoare 1,4 1,6 | 1,8 
— malaxoare de pastă 1,7 1,9 | 21 
Concasoare cu ciocane 1,7 19 |21 


Tabelul 12.37 


Coeficientul pentru 
transmisii  multiplicatoare 
Lei 

Raportul de | 
multiplicare | ki 


1—1,24 = 
125—174] uil 
1,75—2,49 | 02 
2,5—3,49 | 03 

>35 | 0,4 


Tabelul 12.36 
Coeficientul pentru condiții de funcționare Ag 


Funcționare continuă 24/24 ore +0 
Funcționare cu întinzător de curea + 0 
Funcționare intermitentă sau sezonieră — 0 


A 

TA iii 

DUU 200 4000 5000 100900 
JU 9 1140 2840 

Turatia rotii mici, rol 


Fig. 12.59 


Alegerea mărimii curelei dințate se face funcție de P, si turatia roții mici pe baza 
nomogramei fig. 12.59, 

Numărul de dinți z, și diametrul roții mici D, se aleg funcţie de pasul curelei și de 
turație. Valorile minime sînt date în tabelul 12.38. In scopul asigurării unei durabilități 
maxime a curelei și a unui randament superior al transmisiei se recomandă ca numărul 
de dinți să fie cît mai mare, funcție de spațiul disponibil. 

Numărul de dinți al roții mari z, se stabilește funcție de raportul de transmitere i: 


Za = Zë, (12.41) 
Lungimea primitivă a curelei dințate 
Dp — D) 
124 + 15705 D$) d Da — Pap", (12.42) 
4A 


Lungimea calculată a curelei se va rotunji în plus, pînă la o valoare de pași întregi, 
conform tabelelor 12.14 — 12.18. 


Verificarea numărului de dinți în angrenare ai roții mici se face cu relația: 


j 2 Dp, — D 
A se db p2 St (12.43) 
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Tabelul 12.35 


Valorile minime ale diametrelor si numerelor de dinti ale rotilor mici 


—————————————————————————————————————[ 


é | | 
Se See _| Turatia roții | Diametrul primitiv | Numărul de 
r | Zi | rot/min | mm | dinți 
e | 
d | | 
5,08 | 1/5 | 940 | 16,179 | 10 
| | 1 440 17,780 | 11 
| 2840 19,405 12 
| | 940 | 36,37 | 12 
9525 | Am 1440 | 42, 44 | 14 
| | 2840 | 48,51 | 16 
| PE | h Ae am 
| 940 | 64,66 16 
12,70 | 1/2 | 140 | 72,77 18 
| | 2840 | 80,84 | 20 
| 940 | 155,62 | ` ae 
22,225 | 7/8 144 | 169,79 | 24 
| 2 840 183,92 | 26 
| 940 | 222,32 | 22 
31,75 ERE 1440 | 243,54 | 24 
| | 2840 | 262,76 | 26 


În cazul că z’ < 6, puterile nominale conform tabelelor 12.29 — 12.33 se reduc 
prin înmulţire cu coeficientul K; din tabelul 12.39. 


Tabelul 12.39 


Coeficientul numărului de 
dinți in agrenare A; 


Numărul de dinn! 


in angrenare | Kë 
| 

6 | 1,0 

5 | 0,8 

4 | 0,6 

3 | 0,4 

2 | 0,2 


Alegerea látimii curelei din tabelul 12.19 se face astfel încît să se asigure transmiterea 
puterii nominale Pg; în acest scop puterile nominale transmise pe unitatea de lățime 
din tabelele 12.29 — 12.33 se vor inmulti cu coeficientul K corespunzător látimii con- 
siderate. 

Calculul transmisiilor cu curele dințate pe ambele fate este identic cu cel al curele- 
lor dințate pe o singură față. Pentru valorile puterilor nominale pe unitatea de lățime 
se vor utiliza tabelele 12.29—12.31 si látimile curelelor din tabelul 12.19. 
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Tabelul 12.40 
Clasificarea cablurilor 


Verlag Technik, 1971, p. 484—517. 


Berlin/Heidelberg/New-York, 1965, p. 218—236. 


2. HOROVITZ B., MINOIU I., GHEORGHIU N, 5. * * * Taschenbuch für Maschinenbau. Grundlagen. 
FEIMER I., IONESCU N. Transmisii şi variatoare Vol. I. Berlin, VEB Verlagtecnik, 1965, p. 830 — 
prin curele si lanțuri. București, Editura tehnică, 870. 

1971. 6. SINDERMANN, H. Verstellbare Keilscheiben — 

3. MUNTEAN, C. și POPESCU, I. Normă de tipi- Umschlingungsgetriebe als  stufenloser  Antricb. 
zare a variatoarelor de turație cu curele trapezoidale În: Desch Antriebstechnik, 14 mai, 1967, p. 8—11. 
normale si late (simbol LBA) I.C.P.T.C.M. 

Documentatii tehnice de la firmele: 
7. C. & W. BERGES. Maschinenfabrik 5277 Ma- 10. Gates Europe S. A. — Power Band (Pulls like 
rienheide-Rhld — R.F.G. multiple V-bets) Brussels Belgia 

8. Citroéa-Messian R. C. Wersailles 70.B.273 Franta. 11. UNIROYAL INTERNATIONAL VERTRIEB 

DENTOFLEX. G.M.B.H. Frankfurt/Main RFG. Berechnung- 
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12.3. TRANSMISII PRIN CABLU 
NOTAȚII 

d — diametrul cablului; 1 — lungimea liberă a obezii; 

D — diametrul rolelor; ? — rigiditatea de frecare; 

Dyp — diametrul tamburului; 5 — pasul canelurilor; 

Le — lungimea de înfășurare a cablului; 1,; ła — abaterea admisibilă; 

Lp — lungimea tamburului; [^ — unghiul de înfășurare; 

5  — tracţiunea în cablu; Y — unghiul între două spite; 

S, — forța în cablu înfășurător; 5 — diametrul sîrmei; 

S, — forţa în cablu desfásurátor; B — pasul spirei; 

Wea — modulul de rezistenţă al obezii; Bi — semiunghiul canalului rolei de cablu; 


— diametrul mediu al lagărului; 


12.3.1. TIPURI CONSTRUCTIVE 


Cablurile sînt executate din sîrme subțiri din oțel carbon de înaltă rezistență (o = 


Criteriul de clasificare 


| Tipul cablului 


1 2 3 | 4 
După forma secţiunii trans- | Cabluri Cabluri 
versale rotunde | plate 
i | | 
După forma secțiunii trans- | Cabluri cu | Cabluri cu 
versale a toronului toron ro- | cu toron 
tund | profilat 
3 - | - | 
Dupá materialul inimii ca- | Cablu cu | Cabluricu | Cabluri cu Cabluri 


blului 


inimá meta- 
licá (nota- 
tie m, M | 


inimá ve- 
getalá (no- 
tatie bh H, 


inimá mi- 
neralá (no- 
(notatie x, 


cuinimá din 
fire sinte- 
tice (notatie 


Mj) Hj) X, Xj) Lë, Palo). 
DH H | H | mp n 
După sensul de răsucire al | Cabluri | Cabluri | Toroane Toroane 
cablurilor si toroanelor dreapta stinga dreapta stinga 
x >: : x ln 
După poziția reciprocă a sen- | Cablu cu | Cablu cu 
sului de răsucire a 'cablului | rásucire răsucire 
și a toronului încrucișată unilaterală 
pe dreapta de dreapta | 
sau pe stînga | sau de stînga 
- | z 
După felul acoperirii supra- | Cablu din | Cablu dinsîr-| Cablu din Cablu din 


feței sîrmelor 


sîrmă mată 


12.3.2. DIMENSIONAREA 


mă zincată, 
| cu strat sub- 
| tire de zinc 


sirmá zin- 
catá, cu 


s.rat gros 


sirmá cosi- 


toritá 


Calculul pentru dimensionarea cablurilor se face conform STAS 7526-73 — Instalații 
de ridicat. Transmisii prin cablu. Reguli de calcul si prescriptii de prolectare. 


= 130... 180 daN/mm? si coeficient de elasticitate E = 20 000 daN/mm?) sau din to- 
roane grupate prin cablare in jurul unei inimi (un mánunchi de fire vegetale, minerale, 
metalice sau sintetice), intr-unul sau mai multe straturi concentrice. Exceptia fac cablu- 
rile plate care sint alcătuite din cabluri cilindrice alăturate în plan. 

Noţiunile si clasificarea cablurilor se găsesc în STAS 1710-67. Oţelul carbon din 
care se execută sîrmele din oțel este conform STAS 1298-74 și a standardelor de dimensiuni. 
Condiţiile tehnice de execuție sînt cuprinse în STAS 1352-67. 

Avantajele cablurilor sînt următoarele: greutatea proprie mică: funcționarea lină 
permite utilizarea a unor viteze de lucru mari; siguranță mare în exploatare, deoarece 
cablul nu se rupe brusc, ca lanţul, ci cu mult înainte de a ceda, prin ruperea succesivă 
a sîrmelor exterioare care se uzează cel mai mult şi produc scămoșarea cablului, semna- 
lînd astfel scăderea capacității portante; o mai bună comportare la șocuri [2, 5]. 

Clasificarea cablurilor este dată în tabelul 12.40. 


12.3.3. DURATA DE EXPLOATARE 


Durata de exploatare a unui cablu este în funcție de următorii factori: 

— În condiții similare, durata de exploatare scade cu pătratul solicitării la tracțiune. 

— Durata de exploatare scade cu cit crește numărul de îndoiri al aceleiași porțiuni 
de cablu în cursul unui ciclu de lucru. În cazul în care cablul este îndoit și în sens contrar 
(tig. 12.60, b), conform încercărilor făcute, durata scade la jumătate. : A , 

— Mărirea, rezistenței sîrmei de la c = 130 la 160 daN/mm?, la aceeași sarcină si 
diametru de cablu, duce la o márire corespunzátoare a coeficientului de sigurantá la 
rupere, însă numai în foarte mică măsură a duratei de exploatare. Pe baza unor încercări 
făcute, în afară de cazuri excepționale, nu este recomandabil ca să se utilizeze cabluri 
cu sîrme depășind c — 160 daN/mm?. 
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— Forma canalului de cablu are o deosebită in- 
fiuență asupra duratei de exploatare. Astfel, un canal 
avînd raza mai mare decît raza cablului, face ca 
acesta să se sprijine numai în cîteva puncte, cu încăr- 
care specifică mare, lucru care duce la ovalizarea secti- 
unii cablului. Solicitárile scad cu cit sectiunea cana- 
lului se suprapune sectiunii circulare a cablului. 
Rezultatele incercárilor au arátat cá un canal de cablu 
din material moale (cauciuc, material plastic etc.) 
mărește durata de exploatare prin reducerea încărcării 
specifice [2, 3]. 

— Diametrul sîrmei 8 determină diametrul rolelor 


D 


D astfel ca solicitarea la încovoiere calculată o = — E 
D 


să nu depășească o anumită limită. Încercările însă 
au dovedit că la același diametru de rolă, un cablu 
din oțel cu sîrme mai groase se comportă mai bine decît un cablu cu sîrma subțire, 
mult mai sensibilă la strivire în canalul rolei. 

— Tipul de cablu influențează durata de exploatare deoarece, în general, cablul 
cu răsucire unilaterală este mai durabil decît cel cu răsucire încrucișată. O excepție o 
fac rolele cu canale în formă de pană, în care caz durata de exploatare a cablului cu răsu- 
cire incrucisatá este superioară. De asemenea, calitatea execuției influențează în deose- 
bită măsură durata de exploatare. 

— Un cablu uns şi întreținut corect, adică fără noduri și îndoiri, are o durată de 
exploatare mai mare [2, 5]. 


12.3.4. LEGAREA CABLURILOR 


Legarea capetelor de cablu se realizează prin următoarele elemente: 

— Ocheti, care sînt piese metalice pe care se îmbracă cablul. Capătul cablului este 
prins de cablul purtător fie prin matisare (fig. 12.61), fie prin cleme (fig. 12.62). Partea 
matisată se asigură prin infágurare cu sîrmă moale neagră ,cu un diametru de 0,8—2,5 mm. 

— Manşoane, care sînt piese forjate sau turnate din oțel în interiorul cărora cablul, 
infásurat în jurul unui profil în formă de pană, se intepeneste sub acțiunea tracțiunii 
cablului (fig. 12.63). 

— Cleme de cablu, care slujesc la legarea rapidă a două cabluri (fig. 12.64). Clema 
se compune dintr-o piesă de reazem din oțel, matritatá si un etrier din oțel rotund. Etrie- 
rul trece prin piesa de reazem, putînd fi strîns cu două piulite. Cablurile sînt strînse de 
etrier pe piesa de reazem. La o legătură se utilizează 1—2 cleme, în funcție de forța din 
cablu [2]. 

Pentru realizarea lungimilor mari de cablu sînt utilizate următoarele metode: 

— Matisarea capetelor de cablu, care este o operație asemănătoare cablării. Cele 
două capete, avînd fiecare despletite toroanele, se împletesc între ele. Lungimea de 
matisare este de > 15 diametre ale cablului, fără însă a fi mai scurtă de 300 mm. 

— Cheile de legare, compuse din două manșoane turnate sau forjate din oțel aliat 
montate pe capetele celor două cabluri ce urmează a fi legate, şi o piesă de legătură, care 
unește cele două manșoane. În fig. 12.65 este reprezentată o asemenea cheie, care prin 
forma specifică asigură o trecere lină peste rola de cablu. 


EQ 


O 


ZZ. 


Ze 


[LZ 


Gem 


L 


e? 
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Fig. 12.66 Fig. 12.67 


În manşon, cablul este fixat în modul arătat în fig. 12.66: capătul cablului se desface 
pe o lungime egală cu aceea a manșonului, se scoate inima, se curăță sîrmele cu benzină, 
se cositoresc în caz cá nu sînt si se introduc în mangon. Sîrmele se distribuie pe marginea 
conică iar spaţiul liber se umple cu zinc 97,5 STAS 6925/1-69. Se recomandă ca tempera- 
tura băii de zinc să nu depășească cu mult temperatura de topire de 450*C pentru a nu 
arde sîrmele. 

Pentru a se asigura un contact bun al zincului cu mangonul se recomandă încălzirea 
acestuia la o temperatură de 290— 300°C [2]. 


12.3.5. ROLE DE CABLU 


DIMENSIUNI. Diametrul rolei pentru cablul din oțel este determinat de rapoartele 
T 
2 şi L] care trebuie să varieze în funcție de condiţiile de lucru. Pentru macarale, aceste 
D D 
valori sint indicate in STAS 7526-73 — Instalatii de ridicat. Transmisii prin cablu. Reguli 
de calcul si prescriptii de proiectare. Diametrul calculat urmează să fie strunjit la valoarea 
nominală indicată de STAS 3208-72 — Instalaţii de ridicat. Role pentru cabluri de oțel. 
Diametre de infásurare si profilul șanțului, care reglementează şi profilul șanțului. Ca- 
blurile cu inima din oţel se calculează la fel cu acelea cu inima din cînepă. 

SOLUȚII CONSTRUCTIVE PENTRU ROLE. Rolele pentru cablu se execută fie 
turnate din fontă sau oţel, fie sudate, în funcție de încărcări. Rolele cu diametru mai 
mic se execută cu o pînză continuă (fig. 12.67), cele mari însă cu patru sau mai multe 
spite. Dimensiunile butucului sînt determinate de diametrul axului și trebuie verificate 
în funcție de soluția constructivă aleasă. 

Din cauză cá sînt mai ușoare şi mai ieftine decît rolele turnate, rolele sudate se uti- 
lizeazá pe o scară din ce în ce mai mare. În fig. 12.68 si 12.69 sînt date soluții construc- 
tive de role sudate. 
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Fig. 12.68 


h ^ pata a eh T4 S vez. x 3 : * 
Obada este supusă la încovoiere de către forța P = 2 sin y[2 a cablului care actionea- 
ză în porțiunea dintre două spite (fig. 12.70). Deoarece sarcina este uniform repartizată, 
iar obada se consideră ca o grindă continuă pe reazem, momentul maxim 


Pi 
Jf, em Bs (12.44) 
16 
Solicitarea obezii este dată de relația 
PI C a 
ud 16W, daN/em? < oa = 1000 daN/cm?, pentru OL 37. (12.45) 
A 


ele se calculează la flambaj datorit tot forței P. 
12.3.6. TAMBURE 


DIMENSIONAREA. Diametrul tamburului la fundul canalului de cablu se de- 


termină conform STAS 7526-73 Instalații de ridicat — Transmisii prin cablu. Reguli 
de calcul ai prescriptii de proiectare. i 
Lungimea tamburului Lp depinde de lungimea cablului ce urmează a se infásura 


Le. Numărul de spire necesar preluării acestei lungimi de cablu este 
Le 
e a a A (12.46) 
Dyr 


"Ae DT Ee e m el e soe adis MUR San ët a TS 
La acest număr de spire se mai adaugă încă minimum 2—3 spire de siguranță şi fixare. 
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Fig. 12.70 Fig. 12.71 


even om — MÀ ES 
Forma canalului si pasul acestuia sint stabilite de STAS 6979-72 — Instalații de 
ridicat. Tamburi pentru cabluri de oțel — Caneluri. 
Lungimea înfășurată cu cablu a tamburului este 


Lg = mn + Q...3)]s [mm] 


CALCULUL TAMBURULUI. În timpul funcționării, mantaua tamburului este 
solicitată la torsiune, încovoiere și compresiune locală datorită tracțiunii din cablu. 
Cea mai importantă solicitare este compresiunea (fig. 12.71) 


În realitate însă din cauza elasticitátii materialului si a mantalei tamburului care 
este mai lungă, solicitările se reduc: 
S — 
o = 0,85 — » (12.47) 
hs 
Încovoierea locală a mantalei se calculează cu relația 


4 
n. (12.48 
Ga = 0,96 S E : ( ) 


Încovoierea tamburului se calculează considerindu-se ca o grindă simplă rezemată, 
reazemele considerindu-se pe axele celor două lagăre de sprijin. Din cauza dimensiunilor 
constructive ale tamburului (diametru, borduri etc) această solicitare este redusă. 

Momentul de torsiune 


Dr 


Ma = 8 (12.49) 
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Aceste solicitări apar simultan, se suprapun iar solicitarea rezultantă se calculează, 
cu relațiile uzuale. 

Deoarece sarcina este pulsatoare, solicitările admisibile pentru materialul manta- 
lelor tamburelor sînt: la Fc 20, Ga; = 200 ... 250 daN [cm? ; la OL 37, ca; = 500 daN/cm?, 


Pentru regimul de lucru ugor (STAS 466-71) aceste valori pot fi majorate cu 25% 


iar pentru regimul de lucru greu se vor micșora cu 25%. 


SOLUȚII CONSTRUCTIVE. Conform prevederilor de protecția muncii, tamburele 
trebuie să fie astfel construite încît să împiedice încălecarea cablului, asigurind infágurarea 
corectá, fie prin santuri fie prin dispozitive de infágurare (depănători) la mai multe stra- 
turi. Pentru a se asigura insá o duratá mare de exploatare a cablului, acesta se infásoará 
într-un singur strat, pe un șanț spirală. La agregate simple sau în cazul cînd este nece- 
sară înfășurarea unei lungimi mari de cablu se utilizează înfășurarea, pe maxim 6 
straturi. Marginile trebuie prevăzute cu borduri de min. 1,5 diametru cablului. Aceste 
borduri pot să nu existe dacă s-au luat alte măsuri constructive care să împiedice 
căderea cablului. 

Tamburele se execută fie turnate din fontă sau oţel (fig. 12.72), fie în execuţie sudată 
(fig. 12.73), soluție constructivă cu o greutate proprie redusă, în special la cele cu diame- 


nn 


sectiunea C-D 


Sectiunea A-8 


trul mare. La tamburele sudate, mantaua se execută dintr-o tablă de oțel îndoită la valt 
şi sudată pe generatoare. i 
Discurile de bordură sînt executate dintr-o tablă care este rigidizată prin nervuri 
numai în cazul cînd axul este montat excentric sau diametrul este mare. Roata dintatá 
pentru antrenare este fixată în general prin şuruburi pas de discul de bordură. 
Capătul cablului se fixează fie prin intermediul unei pene apăsată pe cablu prin 
şuruburi (fig. 12.74), fie prin sistemul de pană autoblocantă (fig. 12.75) 
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Fig. 12.74 


Fig. 


12.75 Fig. 12.76 


12.3.7. ROLE CU/FRICTIUNE 


În unele cazuri nu este necesară fixarea c 


cablului datorită forței de 


ablului pe tambur, mișcarea fiind transmisă 
frecare dintre cablu și tambur sau rolă. Sistemul este utilizat 


la maşini de extracție, transportoare cu cablu și funiculare. 


Dacă « este unghiul de infásurare a 


în cablul desfășurător S, 


cablului pe rola de frictiune (fig. 12.76), forta 
se calculează din relația 
S, 


$5 


ME, (12.50) 
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ein 
si 
N Sa En DA 


] | 


O 60° 120° 180° 240° 300° 360° 420° 80° 540° 600° 660° 720° 


Unghiulde infasurare ox, grd 


Fig. 12.77 


J 


- — — — E 5 
Pentru calculul coeficientului eu se utilizează diagrama din fig. 12.77. 


Forța periferică ce poate fi transmisă: 


Ca urmare a experiențelor făcute se recomandă ca coeficientul de frecare real ug 
al cablului de oțel pe fontă să aibă o valoare de 0,09. Coeficientul de frecare real Ga însă 


U = S, — S, = Selen — 1). 


depinde de forma canelurilor reprezentate în fig. 12.78: 


— la tambur lis, 


— la canelură semirotundă, u = ug — 


u = Bo: 
T. 
23 
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— la canelürá cu sant, 
S 
| — sin = 
pă 
u = up - = p Bes "Të, £107; 
Tr — B— sing 
— la canelură pană, 
1 Se 
u= Un geg 25 45 
sip od è 
op 


12.3.8. CONDUCEREA CABLULUI 


Pentru a împiedica ieşirea cablului din șanțul tamburelor si a roților de cablu este 
necesar ca acesta să fie astfel condus încît să rămînă în planul șanțului. Deoarece acest 
lucru nu poate fi îndeplinit decît în puține cazuri, este necesar ca abaterea cablului să 
rămînă în anumite limite. 

La o rolă de cablu (fig. 12.79), între punctul m si a, cablul se desfășoară în lungul 
peretelui putînd părăsi tangential rola. 


Pentru a se asigura o desfășurare normală este necesar deci ca înălțimea, șanțului 
rolei & să fie mai mare decît înălțimea punctului a notată cu A. Dacă se notează cu p 
semiunghiul șanțului, iar cu D diametrul rolei, se calculează abaterea maximă admisă 
la 1000 mm față de axa ro- 
lei cu ajutorul relației: 


5 tgp’ SE 
tmas = 2 000 —>=— [mm]. 


In cazul tamburelor însă 
șanțul cablului are un unghi 
de infásurare determinat de 


relatia (fig. 12.80) 


s sn 
tgB = - (12.53) 


Das 


Abaterea unghiulară în 
sensul înfășurării a, este de- 
terminată de condiția impusă 
cablului de a nu încăleca mar- 
ginea șanțului, iar în sensul 
desfășurării x, este ca acesta 
să nu se frece de spirele vecine. Fig. 12.79 
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Fig. 12.82 


Astfel abaterile unghiulare față de un plan perpendicular pe a tamburului la o 
distanță de 1000 mm față de acesta se calculează cu relațiile [1, 2]: 


ti = 1000 tg (v, + gp: 
t, = 1000 tg (x; — D). 


(12.54) 


indicá rea de 4° s ; S omandă 
Ca valoare maximală DIN 15020 indică valoarea de 4° sau 1 : 15. Se rec 
ca în apropiere de limită să se facă un calcul detaliat. 


TRANSMISII CU CABLU D 


Loi 


Rolele de cablu trebuie prevăzute cu apărătoare pentru ca în caz că tensiunea în 
cablu scade, acesta să fie împiedicat să sară afară. Un exemplu constructiv este dat 
în fig. 12.81. 

La tamburele electropalanelor este, de asemenea, necesar să se ia măsuri pentru 
asigurarea conducerii cablului în sant. Un astfel de dispozitiv (fig. 12.82) îmbracă tam- 
burul cu o piulitá, alunecînd pe șanțurile goale ale acestuia. Din cauza rotirii tamburu- 
lui, dispozitivul se mișcă în lungul acestuia, asigurînd printr-o furcă 


y conducerea 
cablului în canal. 


12.3.9. RANDAMENTUL PALANELOR 


Randamentul unei role este determinat de pierderile de energie provenite din rigi- 
ditatea cablului si frecările în lagăre. Rigiditatea cablului provine din rigiditatea elastică 
a sirmelor si frecárile interioare între sirme. Din cauza acestei rigiditáti, la trecerea ca- 
blului peste rolă, acesta ia forma din fig. 12.83. Deoarece brațele de pîrghie a celor două 
ramuri ale cablului sînt mărite în aceeași măsură, nu intervine o pierdere de energie. 
Prin rigiditatea de frecare brațul de pirghie al ramurii cablului desfágurátor se mărește 
iar cel al ramurii cablului înfășurător scade (fig. 12.84), deoarece, ca urmare a frecării 
interioare, cablul caută să-și păstreze forma inițială. 


Dacă se consideră lagărele rolei fără frecare, tracțiunea în ramura cablului desfá- 
şurător trebuie să fie cu p [daN] mai mare decît forța din ramura cablului înfășurător. 
Mărimea p se numeşte rigiditate de frecare și se calculează cu formula [2]: 


2 
p = 0,063...0,09 Ë (S + 500) [daN] (12.55) 
D 


Valoarea acestei pierderi, pentru condiţii normale, la o rolă fixă nu depășește 1%. 

Unghiul de înfășurare al cablului pe rolă nu are nici o influență. Pierderile prin fre- 
cările pe axă sînt produse de rezultanta celor două ramuri de cablu. La un unghi o = 180°, 
rezultanta este 2S iar momentul de frecare este determinat de relația: 


d, e " E 
Mg = 2Sy —  [em. daN), (12.56) 
2 


unde d, este diametrul axului. 
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— 
a i des Pecan TA en BH Gerd xsfásurz r trebuie 
Pentru a învinge acest moment de frecare la ramura de cablu desfásurator t 
să se aplice o formă suplimentară, 
p. 


T l daN 
pu SS elt 
D 
d 1 
e is See x T oa KS - C 
Introducind valoarea condițiilor constructive normale — =— $1 H 0,09, 
D 6 
se obtine v A 
p, = 0,03 5. 
Pierderile totale sint deci 
p + pı 8 0,045 
iar randamentul rolei fixe 
fix — = 0,96- (12.58) 
"R 
S+ PTA 


La utilizarea lagărelor cu rulmenţi randamentul rolei fixe 
Fig. 12:85 Nr = 0.98 ... 0,985 


Ín calculul randamentului tamburelor trebuie sá se tiná seama că la ridicare este 
nevoie de energia pentru învingerea rigiditátii elastice, iar energia necesară invingerii 
rigidității de frecare este numai jumătate. De asemenea fortele pe lagáre, ca urmare a 
` coroanei de antrenare, sînt mai mici ca la o rolă normală. Se 


acțiunii forței pe dintele l ; 1 alata a iala. S 
pot considera următoarele valori ale randamentului tamburului: 74 = 0,96 pentru la 
ă Dare: = 3 B nti. 
găre alunecare: T, = 0,98 pentru rulme: 7 cut une EE 
Cele două forte în cablu (fig. 12.85) trebuie să coresp ă relat 


SL S,— Q. (12.59) 


Mg, unde 7; este randamentul rolei libere, rezultá 


Sa(1 + n =Q, 


Deoarece însă S, = Song 


de unde 
he = erf (12.60) 
RE 


Valorile uzuale ale randamentului rolelor libere sint: rz 0,98, pentru lagáre de 
alunecare: mu = 0,99 pentru rulmenti. 
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12.4. ANGRENAJE 
12.4.1. PROBLEME COMUNE ALE ANGRENAJELOR 


12.4.1.1. NOTAȚII SI STANDARDE. Notaţiile menționate pentru simbolurile de bază 
Şi indicii acestora se referă în majoritatea cazurilor la elemente geometrice ai cinematice; 
acelea referitoare la calcule de rezistență sint indicate prin menţiunea (R). 


NOTAȚII 
4 — înălțimea capului dintelui; E — coeficientul de deplasare al profilului; 
A — distanța dintre axe; m — numărul lui Ludolf; 
b — înălțimea piciorului dintelui; p — rază de curbură; 
B — lăţimea coroanei dințate; 7 — coeficientul de deplasare tangentialá; 
€ — jocul la fund; ^ — semiunghiul coroanei roții melcate; 
f — coeficientul înălțimii capului; y — coeficient al lățimii danturii. 
g — adîncimea flancării; 
G — lungimea generatoarei (conului); Dëse 
A — înălțimea dintelui; Indici 
I — înălțimea conului, înălțimea de sprijinire; 
j — joc; a — axial, admisibil (R); 
k — coarda (grosimea) dintelui; A — axial; 
1 — lungimea dintelui; b — de bază; 
L — lungimea peste dinţi; B — al látimii danturii; 
m — modulul; c — al cufitului, de calcul (R); 
N — numárul de cicluri; d — de divizare; 
p — pasul; D — diametral; 
q — coeficientul diametral; € — exterior, de vîrf (de cap), echivalent (R); 
s — arcul dintelui; f — frontal, de fund sau de picior (la roti conice); 
S — arie; F — de flancare; 
é — arcul golului dintelui; g — de rostogolire la generare; 
u — înălțimea la coarda dintelui; i — interior, de fund sau de picior, de incovoiere (R); 
w — coeficientul jocului la fund; k — de contact (R); 
W — ceapraz; K — al roții conice; 
X — deplasarea de profil; L — longitudinal; 
y — coeficientul de formă al dintelui; 1m — modular, median (la roti conice); 
z — numărul de dinţi; M — referitor la moment (R); 

— unghiul de angrenare, unghiul profilului de n — normal, normal (R); 

referință; 0 — de referință, al roții plane; 
8 — unghiul de înclinare al dintelui; P — al profilului, referitor la putere (R); 
y — unghiul dintelui; * — de rostogolire, de răsucire (R), radial; 
3 — semiunghiul conului; s — însumat (suma), de suprasarcină (R); 
s — gradul de acoperire; t — tangential (R); 
x — semiunghiul arcului dintelui; v — de virf sau de cap (la roți conice); 
à — scurtarea specifică a dinților, creșterea speci- X — oarecare, peste x dinți (în cazul cotei peste 
fică a disttantei dintre axe; dinți Lz); 

0 — unghiul elicei; £ — echivalent. 


Standardele comune ale angrenajelor sint următoarele: STAS 915/2-73 ANGRENA JE. 
Noţiuni generale de geometrie și cinematicá. Terminologie. STAS 822-61 ANGRENA JE. 
Gama modulilor; STAS 6012-68 ANGRENAJE. Rapoarte de transmitere. 

Standardele referitoare la diferite tipuri de angrenaje sînt menționate in paragra- 
fele respective. 

12.4.1.2. NOȚIUNI DE BAZĂ. Angrenajele sînt mecanisme formate din cîte două 
roți dințate mobile în jurul a două axe cu poziții relative invariabile, una antrenîndu-o 
pe cealaltă prin acțiunea dinților aflați continuu și succesiv în contact. Continuitatea, si 
succesivitatea contactului dintre dinți constituie cerința fundamentală a angrenării corecte. 

Continuitatea contactului dintre dinți se asigură prin realizarea unor perechi de 
flancuri de dinți conjugate — cu contact liniar sau punctiform — respectînd legea angre- 
nării. Contactul dintre dinți trebuie transpus, în permanență, de pe o pereche de dinți 
pe alta. Această transpunere se realizează în practică cu o oarecare acoperire, ceea ce 
se caracterizează valoric prin gradul de acoperire e, reprezentînd un coeficient cu ajutorul 
căruia, se apreciază cîte perechi de dinți conjugati sînt simultan în contact. 
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Din punct de vedere cinematic angrenajul este caracterizat de raportul de transmi- 


tere î sau Zon definit prin relaţia 


în care: o, este viteza unghiulară a 
Dacă acest raport este constant 


€ 


219 = 
Oz 


Eget 
i 


= O2 
sau fa = —, 


[2 


sau ta = — 3 


roții 7; $4 — viteza unghiulară a roții 2. 
există și relația 


(12.62) 


în care: z, este numărul de dinți ai roții 7; za — numărul de dinți ai roții 2. 
Tabelul 12.47 


Rapoartele de transmitere standardizate (STAS 6012-68) 


I II III I II III 
1,00 3,15 3,15 
NE 1,06 3,35 
Loo e m , f 3,15 ă 
1,12 3,55 
WS 1,18 "ds 3,75 
1,25 4,00 
A D A E 
1,25 1,32 back 4,25 
KC ERR Mie d 4.00 E Bees 
1,40 4,50 
4,50 - 
1,40 1,50 e 4,75 
1,60 5,00 
1,60 LP 5.00 
p 1,70 5,30 
si 5,00 e — 
éi 1,80 5,60 
1,80 a 5,60 — 
1,90 ; 600 — 
2.00 6,30 
2,00 — 6,30 See 
2.12 6,70 
6,30 
200 à g ("` "Sg 
| 5 7,10 PC 
vs 2,36 7,50 
p 2,50 | 8,00 
2,50 ven 8,00 [n eue qu 
2 „50 
2,50 2,85 8,00 i à 
2,80 | 9,00 
" » um cm 
| A np 3,00 9,50 
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hapoartele de transmitere folosite în construcția de mașini sînt standardizate în 
STAS 6012-68 (tabelul 12.41). 

Raportul de angrenare i, al unui angrenaj este definit ca raportul dintre numărul 
de dinți ai roții dințate cu număr mai mare de dinți, z,, și numărul de dinţi ai roții din- 
tate cu număr mai mic de dinți, zu, (raportul între numărul de dinţi ai roții și numărul 
de dinţi ai pinionului): 


i-u. 
£ 


(12.63) 


Din punct de vedere geometric angrenajul este caracterizat în ansamblu prin po- 
zifia relativă a axelor (axe paralele, axe concurente, axe încrucișate). 


x NA 
SE f 
ZA Ba 


Aceste două aspecte constituie condiţiile Da... 
cinematico-geometrice de angrenare si au de 
regulá un caracter definitoriu pentru angrenaj 
și roțile componente. 

Pentru o roată dintatá considerată în an- 
grenajul cu roata conjugată, suprafața de vosto- 
golire este suprafața descrisă în raport cu 
roata considerată de axa instantanee de rota- 
tie, în mișcarea relativă a roții dințate conju- 
gate în raport cu roata considerată. La angre- 
naje cu raport de transmitere constant supra- 
fețele de rostogolire sînt: cilindri de rostogolire 
— la angrenaje paraleie (fig. 12.86, a); conuri 
de rostogolire — la angrenaje concurente (fig. 
12.86 b); hiperboloizi de revoluţie — la angre- 
naje încrucișate (fig.12.86 c). 


g 
Fig. 12.86 
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Suprafața de divizare a unei roti dințate 
consider izolat (fig. 12.87) este suprafața de 
rostogolire a roții în angrenajul (de definire) 
fictiv cu organul care servește la definirea dar- 
turii sale (la sisteme de roti — organul de refe- 
rință, la roțile care nu fac parte dintr-un sistem 
— organul generator). Este de menționat că 
Dee pe această suprafață se reproduc nemodificat 
= ojola e divizare unele elemente ale organului care defineşte 

a roju dințate dantura roții (pasul, plinul, golul, înclinarea). 
Fig. 12.87 Pasul (de divizare, de rostogolire, pas 

z frontal, pas normal, pas axial, de bază etc.) 

este distanța dintre două flancuri omologe con- 

„rată pe arcul unei suprafețe date (de divizare, de rostogolire, de bază etc.) 

și într-o secțiune dată (frontală, normală, axială). Prin pas, fără altă precizare, se 
înțelege pasul de divizare. 


4d 


secutive, más 


p 
Modulul este definit prin relația m = Za în care pasul poate avea orice exprimare 


din cele menționate mai înainte; fără altă precizare, prin modul se înțelege modulul de 
divizare. Valorile modulilor sînt standardizate în STAS 822-61 (tabelul 12.42). 

Tabelul 12.42 

Gama modulelor conform STAS 822-61, mm 


I II T II t IT 
TUNE | 1125 
rx e Ee Te | 8 
Stéi i pa —À 3 0,14 " CUCNO 3 808 
EE HE O N INE NEN 
DAE. oU E wp m 1,75 
ncs RUN 02 Hu mE 
TI ^| 022 airs 
255 
P Ee e eo POS fa 2,75 
Pj C.M ISDem e S TA | X 
[ză 
Ji — 0,4 T 4 ^ | E 
à B | WOES OO qm 
- 3025 a ER 5 | 
vie DR 435 - 35 
0,06 | 0,6 EK la 
| 0907 ` | 0,77 : 7 5 
0,08 | 0m | 8 EZ 
| 0,09 - | 09 9 Sé 
UU EE. Lo d Eb: 
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4.1.3. DEFINIREA DANTURILOR ROȚILOR DINTATE. Danturile standar- 
' sau nestandardizate, folosite in sisteme (adicá multimi tipizate) de roti respectiv 
je, se definesc, de regulá, pe baza principiului cinematico-geometric al generárii 
rare a danturilor. Pe această cale definirea danturii unei roti dințate se reali- 
in intermediul unui angrenaj de definire fictiv, constituit dintr-o roatá genera- 
>malieră generatoare, roată plană generatoare, melc generator etc.) și roata 
dințată care se definește. În acest mod, pentru definirea geometrică univocă a fiecărei 
danturi este necesară și suficientă precizarea următoarelor două categorii de date: I — 
parametrii definitorii ai formei și dimensiunilor danturii roții generatoare; II — para- 
metrii definitorii ai condițiilor cinematico-geometrice de angrenare dintre roata genera- 
toare $i roata care se definește (adică parametrii definitorii ai mișcării relative respective: 
poziția relativă a axelor și raportul de transmitere). 

Aceste date trebuie înscrise în desenele de execuţie ale roților. În aceste condiţii, 
dantura oricărei roți dințate rezultă univoc definită ca întășurătoarea diferitelor poziţii 
succesive ale danturii roții generatoare în mișcarea relativă a acesteia fatá de roata pe 
care o definește. 

Este de menționat că metoda generării prin infásurare se aplică pe scară largă si la 
realizarea danturilor. Dacă dantura roții generatoare este materializată prin mișcarea 
tăişurilor unor scule așchietoare, atunci înfășurarea poate servi la realizarea tehnologică 
a danturii roții conjugate. 

12.4.1.4. CLASIFICAREA ROȚILOR DINTATE SI A ANGRENAJELOR. Angre- 
najele, fiind mecanisme compuse din roti dințate, necesită o clasificare a elementelor 
componente — a roților dințate — şi o clasificare pentru împerecherile acestora — a 
angrenajelor. 

lasificarea roților dințate. Schema ce urmează cuprinde clasificarea roților dințate 
ncipalele criterii cinematico-geometrice: 


zează 
toare 


după 


^ 


— roti dintate cilindrice (caz par- 
ticular: cremaliere) 

— roti dințate conice (caz par- 
ticular: roți plane) 

— roți dințate pseudoconice 

— roti dințate hiperboloidale 

— melci și roți melcate etc. 


— roti dințate cir- 4 
a dupà forma culare *) ) 
cică a suprafețe- 
divizare (sau de 


EN 


| 


-— { — roti dințate eliptice 
— roti dințate ne- J i E RU d 
i cine pa 4 — roti dintate spirale 
5 | — roti dințate parabolice etc. 


— roti dintate cu danturá dreaptá 

— roti dinţate cu dantură înclinată (simplu) 

— roti dințate cu dantura dublu înclinată (în V) 
— roti dințate cu dantură curbă 


Clasificarea după forma 
liniei dinților 


roti dinţate cu dantură exterioară 


ii față de TD > e 8 o 
TH corpul roți dințate cu dantură interioară 


Clasificz roti cu danturá cicloidalá 
roti cu alte danturi (danturá cu profil in arc de 


cerc, dantură octoidalá, danturá cu bolturi etc.) 


dupá forma 


— roti cu danturá evolventicá 
lui dintilor xx 


"Ne 
după poziția | 
| 
l 
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Clasificarea poate fi continuată și după criterii de altă natură, cum ar fi: forma 
corpurilor roților dințate, procedeele de danturare, precizia danturii etc. 

Rotile dințate circulare *) servesc la constituirea angrenajelor cu raport de transmi- 
tere constant, cele necirculare **) la realizarea de angrenaje cu raport de transmitere 
variabil după o lege dată; această lege defineşte forma roților componente [20]. 

Clasificarea angrenajelor. Schema ce urmează cuprinde clasificarea angrenajelor după 
principalele criterii cinematico-geometrice: 


— o wë — angrenaje paralele 
Clasificarea după poziţia | SE 
— angrenaje concurente 


relativă a axelor cite: : 
— angrenaje încrucișate 


, , . ( — angrenaje cilindrice 
— angrenaje cu roti d ` 
GH — angrenaje conice 
similare o WC e 
— angrenaje hiperboidale etc. 


Clasificarea după forma ro- 
tilor componente — angrenaje melcate 
e " — angrenaje cilindro-conice 
— angrenaJe mixte » ei Y , 
— angrenaje cilindro-hiperboloidale 
etc. 


— angrenaje exteri- (formate din douá roti cu danturá 
oare exterioará) 

Clasificarea după poziția 
relativă a danturilor — angrenaje interi- (avind roata micá, cu danturá ex- 
oare terioará, asezatá in interiorulrotii 

mari, cu dantură interioară) 


Clasificarea dupá felul con- 
tactului in angrenare 


— angrenaje cu contact liniar 
— angrenaje cu contact punctiform 


Clasificarea dupá legea de 


variaţie a raportului de d — angrenaje cu raport de transmitere constant 
ariatie c 


— angrenaje cu raport de transmitere variabil 


transmitere 
— angrenaje de definire 
Clasificarea după scopul | — angrenaje de realizare 
îndeplinit de angrenaj — angrenaje de funcționare 


— angrenaje de măsurare 


Tipuri de angrenaje. Angrenajele pot fi constituite din multiple combinaţii ale celor 
mai felurite roti dințate, tipurile principale de angrenaje fiind: 

Angrenaje paralele, realizate ca: angrenaje paralele cilindrice (exterioare sau interioare, 
cu dantură dreaptă, înclinată sau în V etc) ; angrenaje paralele cilindrice aparent conice, 
compuse din două roti dințate cilindrice cu deplasare de profil variabilă (roti similare 
cuțitelor-roată de mortezat) ; angrenaje paralele necilindrice. 

Angrenaje concurente, realizate ca: angrenaje concurente conice (cu dantură dreaptă, 
înclinată sau curbă); angrenaje concurente mixte. 

Angrenaje încrucișate, realizate ca: angrenaje încrucişate cilindrice, formate din două 
roti dințate cilindrice cu dinți inclinati (angrenaje cunoscute sub denumirea improprie 
de „angrenaje elicoidale“); angrenaje încrucișate melcate (cilindrice sau globoidale) ; 
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angrenaje încrucișate conice, formate din două roti dințate conice cu dinţi curbi; angre- 
naje încrucișate conico-pseudoconice, formate dintr-o roată dintatá conică si una pseudo- 
conică (in general ambele cu dinți curbi); angrenaje încrucișate pseudoconice, formate 
din două roti dințate pseudoconice (cu dinți curbi) ; angrenaje încrucișate hiperboloidale, 
formate din două roți hiperboloidale (angrenaje rar întrebuințate, avînd mai mult o impor- 
tantá teoretică) ; angrenaje încrucişate mixte. 

12.4.1.5. FORMELE DE DETERIORARE A DANTURII ROȚILOR DINTATE 
SI CRITERIILE DE CALCUL ALE ANGRENAJELOR. În funcție de efectul singular 
sau complex al unor factori (cauze) pot apărea numeroase tipuri de deteriorare a danturii 
roților dințate [9]. Pentru roți metalice tipurile de deteriorare sînt descrise în STAS 8741-70 
— în majoritatea cazurilor — cu ilustrarea exemplificativá a lor. 

Prin calcule pot fi evitate, controlate sau limitate, în general, următoarele forme de 
deteriorare a danturii roților dințate: deteriorările provocate de solicitările de încovoiere ; 
deteriorările provocate de solicitările de contact ; deteriorările provocate de uzură (parțial). 
În primele două cazuri este necesară precizarea criteriilor de rezistență care constituie 
criterii de calcul ale angrenajelor. 

Formele de deteriorare a danturii provocate de solicitările de încovoiere și criteriile 
de rezistență la aceste solicitări. Datorită unor valori prea mari ale solicitărilor compuse 
de încovoiere și compresiune din corpurile dinţilor, denumite pe scurt solicitări de încovo- 
iere, pot apărea următoarele forme de deteriorare a dinților: ruperea prin oboseală; 
ruperea bruscă sau ruperea prin suprasarcină ` deformarea permanentă de încovoiere. 

Evitarea ruperii dinților la solicitări de regim se asigură prin aplicarea criteriilor de 
rezistenţă la solicitările de încovoiere nominale (de regim), adică prin aceea că se asigură 
realizarea condiţiei 


Oni < Oaí, (12.64) 


unde: oui este tensiunea nominală de încovoiere (de regim) la baza dintelui, corepun- 
zátoare sarcinii nominale (v. $ 12.4.1.8) ; 
Gai — tensiunea admisibilă de incovoiere a materialului, corespunzătoare regi- 
mului de solicitare a dintilor si durabilitátii de obosealá prescrise 
(v. $ 12.4.1.6). 

Întrucît tensiunea admisibilă de incovoiere ca; se adoptă — în general — din condiția 
de rezistență la oboseală (v. $ 12.4.1.6), ruperi bruşte pot avea loc numai datorită unor 
suprasarcini intimplátoare, de care nu se tine seama prin condiția de evitare a deformárilor 
permanente (v. mai jos) sau datorită unor defecte tehnologice (de material, de tratamente 
termice etc.). 


Deformarea permanentă de incovoiere a dinţilor apare atunci cînd tensiunea de înco” 
voiere la baza dinților, de regulă datorită unor suprasarcini, depăşeşte limita de curgere 
la încovoiere a materialului. 

Evitarea detormării permanente a dinților se asigură prin aplicarea criteriului de rezis- 
tentá la solicitările de incovoiere de suprasarcină [5], adică prin aceea că se asigură reali- 
zarea condiției 

Gsup i SS Gai lim, (12.65) 


unde: osup ê este valoarea superioară a tensiunii de incovoiere la baza dintelui corespun- 
toare celei mai mari suprasarcini scontate; Gai lim — tensiunea admi- 
sibilă de încovoiere limită, determinată de condiția evitării deformárilor 

permanente de încovoiere a dinților (v. $ 12.4.1.6). 
Căile de sporire a rezistenței dinților la solicitările de încovoiere sînt următoarele: 
folosirea unor materiale cu capacități de rezistență sporită ; îmbunătățirea formei (coeficien- 
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tului de formă a dinților), fie prin deplasări de profil, fie prin folosirea altor organe de 
referință decît cele standardizate; mărirea razei de racordare la baza dintelui, ce 


ce 
echivalează cu reducerea concentrărilor de tensiune, al căror efect se exprimă prin coefi- 
cientul de concentrare al tensiunilor (v. $ 12.4.1.6); micșorarea efectelor dina: prin 


mărirea preciziei prescrise sau prin flancarea dinţilor ; aplicarea unor tratamente mecanice 
(improscare cu alice, roluire) pe flancurile dinţilor si fundul golurilor dintre dinți. 

Formele de deteriorare a danturii provocate de solicitările de contact și criteriile de 
rezistență la aceste solicitări. Sub acțiunea solicitărilor de contact de pe flancurile dinților 
pot apărea următoarele forme de deteriorare a danturii la roţile dinţate metalice: oboseala 
straturilor de suprafață ale flancurilor dinților (sub forma de ciupituri incipiente, cinpituri 
progresive, sfărîmare si mai rar cojire — v. STAS 8741-70) ; deformarea plastică a tlancu- 
rilor dinţilor la solicitările de contact (sub forma de laminare şi ciocănire, încrețire, 
ridare). 

Evitarea apariției primelor semne de oboseală a straturilor de suprafață ale flancurilor 
dinților, pînă la realizarea unei durabilitáti prescrise, se asigură prin aplicarea criteriului 
de rezistență la solicitările de contact nominale (de regim) adică, prin aceea că se «c 
realizarea condiției 


gură 


Onk S Oak» (12.66) 


unde: op este tensiunea nominală de contact pe flancul dintelui corespunzătoare sarcinii 
nominale (v. $ 12.4.1.8); Gap — tensiunea admisibilă de contact pentru 
straturile de suprafață ale flancurilor dinților (v. $ 12.4.1.6.) corespunzătoare 
durabilitátii de oboseală prescrise. 

Deformarea plastică (permanentă) a flancurilor dinților la solicitările de contact are 
loc atunci cînd tensiunile de contact — fie datorită unor suprasarcini, fie datorită ungerii 
insuficiente sau datorită unor defecte de tratament termic (nerealizarea durității scontate) 
— depăşesc limita de curgere la solicitările de contact ale straturilor de suprafață 

Efectul suprasarcinilor poate fi îngrădit prin calcul; de aceea, în ipoteza lipsei altor 
cauze, evitarea deformărilor plastice (permanente) ale flancurilor dinților la solicitările 
de contact se asigură prin aplicarea criteriului de rezistenţă la solicitările de contact de 
suprasarcină, adică prin aceea că se asigură realizarea condiției 


Gsup k SS Oak lim, (12.67) 


unde Gsup k este valoarea superioară a tensiunii de contact de pe flancurile dinților, cores- 
punzătoare celei mai mari suprasarcini scontate ` oak lim — tensiunea admi- 
sibilă de contact limită, determinată de condiţia evitării deformărilor 
permanente de contact a dinţilor (v. $ 12.4.1.6). 

Căile de sporire a rezistenței dinților la solicitările de contact, în scopul evitării for- 
melor de deteriorare provocate de aceste solicitări, sînt următoarele: folosirea unor mate- 
riale cu duritate ridicată, respectiv durificarea straturilor de suprafață a flancurilor prin 
tratamente termice sau termochimice; mărirea razei de curbură echivalente a profilelor 
roților în angrenaj prin folosirea de angrenaje plus; alegerea corectă a lubrifiantului folosit 
la ungerea roților dințate în angrenare [5] şi asigurarea condiţiilor optime de ungere; 
micșorarea, efectelor dinamice ale roților în angrenare prin mărirea preciziei prescrise, 
sau prin flancarea dinților. 

12.4.1.6. TENSIUNILE ADMISIBILE PENTRU CALCULUL DE REZISTENȚĂ 
AL DANTURILOR ROȚILOR DINTATE. Calculul de rezistență la oboseală se poate 
efectua în următoarele ipoteze: la durabilitatea convențională de bază (pentru N p cicluri) 
sau la durabilitatea limitată (pentru N sau N, cicluri de solicitări corespunzăt 


rabilitátii prescrise A (ore)) [5, 9, 14, 28]. 
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La solicitări constante sau aproape 
constante (regim staționar) numărul 
de uri de solicitări N, corespunză- 
toare durabilitátii prescrise 7, în cazul 
angrenajelor fixe se determină cu 
relația 


N = 60 anh [cicluri], (12.68) 

în care: a este numărul de roti cu 
care angreneazá simultan 
roata considerată; n — tu- 
ratia roții considerate, în 
rot/min; 4 — durabilitatea 
prescrisă, în ore. 

La solicitări în vegim variabil du- i i 
rabilitatea trebuie exprimată printr- Fig. 12.88 
un număr echivalent de cicluri de so- 
licitare Ae corespunzătoare durabili- 
tátii prescrise //(ore)[5]. Solicitarea în regim variabil se consideră ca o solicitare în 
trepte de aceeași alură (fig. 12.88) compusă dintr-o serie de regimuri staţionare avînd 


duratele £;( = 0; 1;... ; q), în care acţionează momente de răsucire constante Mp; la 
turatii constante n. La determinarea lui Ne se ordonează aceste regimuri staționare 
adoptindu-se, de regulă, Mo = M, mag, Şi deci to = tmr mag, 79 — Tyr mas: Numărul 


echivalent de cicluri se calculează pe această bază cu relația 


H 60 
Ne (My maz tmr maz Mr maz + M r tn, 


M rq tga) (12.69) 
A, aan 


Tensiunile admisibile la solicitări de incovoiere pentru calculul de oboseală al dinților 
roților din oțeluri si fonte. Se deosebesc două feluri de solicitări: categoria de solicitare II, 
cînd dinţii lucrează numai pe unul din flancuri (solicitare considerată echivalentă cu o 
solicitare prin cicluri pulsant-nule) ` categoria de solicitare III, cînd dinţii lucrează alter- 
nativ pe ambele flancuri (solicitare considerată echivalentă cu o solicitare prin cicluri 
alternant simetrice). 

La categoria de solicitare II tensiunile admisibile la încovoiere se determină astfel: 

— pentru calculul la durabilitatea convențională de bază LN cicluri) 


Des. AB 26.3; 
Game EE sau Ganz a ; (12.70) 
aî II "n ai II 9.4 
ob SI + 
Di 
— pentru calculul la durabilitate limitată (N cicluri): 
1,2510) SÉ 26 4 
DES | * ki sau Gu : ANA. (12.71) 
Oai II SS ai 1l "M 
Ban Ca| Qi + 
9, 
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La categoria de solicitare III tensiunile admisibile la încovoiere se determină astiel: 
— pentru calculul la durabilitatea convențională de bază (Ng cicluri) 


— pentru calculul la durabilitate limitată (N cicluri) 


Hai DI = 


Sa It = 


oU 


D 


, 
Cai 


o P 
EA 
RN e» 


ef 
Cai 


(12.72) 


(12.73) 


In relațiile de mai sus: 9-1; — rezistența la oboseală la încovoiere în cicluri alternant 
simetrice; 97; — rezistența de rupere la încovoiere la solicitări statice; ca — coeficientul 
de siguranță admisibil; 8; — coeficientul de concentrare al tensiunilor de încovoiere la 
baza dinților; kN; — coeficientul durabilitátii la incovoiere. 

j Tabelul 12.43 contine valori recomandate de tensiuni admisibile la solicitári de inco- 
voiere ale dintilor, stabilite pentru oteluri si fonte folosite mai frecvent la fabricarea 
roților dințate. Valorile tabelare sînt valabile pentru calculul la durabilitate convențională 
de bază. Pentru calculul la durabilitate limitată valorile tabelare trebuie corectate cu aju- 
torul coeficientului durabilitátii la incovoiere PA. 


Tabel 12.43 


Valori recomandate de tensiuni admisibile la solicitări de încovoiere și de contact ale 
danturilor pentru unele fonte și oțeluri 


Tensiuni admisibile 


Tensiuni admi- 


Materialul bag rute ape sau la SEN sibile SES 
aplicat de durificare 
Clasa Marca coroanei aplicat flancuri-| 9a? II|9af III|Oai Um Oak | Oak iim 
dinţate lor dinţilor 

| Fontă cenusie| Fc 20 = - 45| 29 | 120| 250| 300 
| STAS 568-67 | Fc 25 — — 56 37 | 150 | 270| 375 
Fc 30 — — 66 45 | 180 300 450 

Fc 35 — — 78 52 | 210 | 340| 525 

Fc 40 — — 90 60 | 240 | 380| 600 

Fontă cu Fgn'45-5 = e 125 | 84| 270 | 290| 675 
grafit nodu- Fgn 50-7 — — 140 92 | 300 | 310| 750 
lar STAS Fgn 60-2 — — 168 | 112 | 360 | 360| 830 
6071-70 Fgn 70-2 — — 195 | 130 | 420 | 420|1000 
Oțel carbon | OT45-3 — -— | 114 76 | 192 | 324| 600 
turnat în OT50-3 — -— 125 84 | 224 | 360| 700 
piese STAS OT55-3 — -— 140 92 | 256 | 400| 800 
600-65 OT60-3 — — 150 | 100 | 280 | 440| 870 
Otel de uz ge-| OL 42 N — 105 70 | 208 | 380| 625 
neral pentru | OL 50 N = 120 | 80 | 224| 410| 700 
construcții OL 60 N — 135 90 | 256 | 470| 800 
STAS 500-68| OL 70 N — 150 | 100 | 280 | 540| 875 
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E... 


Tratamentu 


termic sau 


Tabel 12.43 (continuare) 


| Tensiuni admisibile 


Tensiuni admisi- 


Materialul ee | la încovoiere, bile de contact, 
termochimic N/mm? N/mm? 
N de durificare XE B 
aplicat aplicat : ; WS 
Clasa Marca coroanei | Sanomia Cai II | Sailll|Oaîlim| Oak Oak tim 
dințate dințate | 
Oțel carbon Orc. 10 V. => | Ce+C+Rr 150 | 100 | 126 |1 200| 2000 
de calitate OLC 15 V. => Ce+C+Rr 155 | 105 | 150 |1 200| 2000 
respectiv OLC 20 V. —> Ce--C--Rr 165 | 110 170 |1 200| 2000 
otelcarbon | OLC 35 N | | 142 | 95 | 250 | 465 800 
superior OLC 35 I—-C--RR — | 150 | 100 | 290 | 480 900 
STAS 880-66 | OLC 45 N — 155 | 105 | 290 570 900 
| OLC 45 I=C+RR — 168 112 | 320 580; 1000 
OLC 45X I—C--RR | CF sau CIF | 168 112 | 200 |1 320 1 870 
OLC 55 N - 1:72: TIS | 320 630 | 1 000 
OLC 55 I=C+RR | 183 122 | 350 640] 1100 
OLC.55X I-C--RR | CF sau CIF | 183 122 | 220 |1 390 1 970 
OLC 60 N — | 174 116 | 330 630 1025 
OLC 60 I—-C--RR — 188 125 | 370 640; 1150 
OLC 60X I—-C--RR CF sau CIF | 188 125 | 225 |1390; 1970 
Otel aliat 18MC10 V. > Ce--C--Rr | 240 160 | 270 |1 860| 2040 
respectiv 21TMC 12 V. => Ce--C--Rr | 260 175 | 300 |1 860| 2040 
otel aliat 28TMC 12 V. => | Ce+C+Rr 285 190 | 420 |1 860| 2040 
superior 13 CN30 V. => Ce+C+Rr | 240 160 | 285 |1 860| 2040 
pentru 15 CN15 V. => Ce--C--Rr | 260 175 | 300 |1 860| 2040 
constructii 18MoCN06 | V.— Ce--C--Rr | 225 | 150 | 255 1 860! 2040 
de masini 18MoCN13 V. —> Ce+C+Rr | 240 | 160 | 285 |1 860| 2040 
STAS 791-66 | 40 C 10 I=C+RR -= 210 | 140 | 640 540| 2000 
40 C 10 I=C+RR CF sau CIF | 185 125 | 300 |1 320| 1 870 
35 MS 12 I=C+RR — 190 128 | 560 570| 1750 
50 VC 11 I=C+RR — 200 | 135 | 640 590| 2000 
50 VC 11 I-C--RR CF sau CIF | 180 | 120 | 285 |1 320| 1870 
33MoC 11 I=C+RR — 190 | 128 | 560 540, 1750 
41MoC 11 I=C+RR — 200 | 135 | 600 540, 1875 
| 41MoC 11 I=C+RR CF sau CIF | 180 | 120 | 285 |1 320| 1870 
41 CN 12 I=C+RR — 210 | 140 | 680 540| 2125 
36MoCN 10 I=C+RR — 210 | 140 | 640 540, 2000 
34MoCN15 I-—-C-J-RR — 225 | 150 | 720 570| 2250 
30MoCN20 I—-C--RR — 250 | 165 | 800 590, 2500 
38MoCA09 I-—-CJ-RR — 210 | 140 | 680 570, 2/125 
38MoCA09 I=C+RR Nitrurare | 195 | 130 | 300 |1820] 2210 
39 CA 06 I=C+RR — 195 | 130 | 600 570| 1875 
39 CA 06 I—C--RR Nitrurare 180 | 120 | 270 |1820| 2210 


Observații. S-au utilizat notafiile: 
1. C — călire; Ce — cementare; CF — călire cu flacără, CIF — călire prin inducţie cu curenţi 

de înaltă frecvență; I — îmbunătățire; Rr — revenire la temperaturi joase; RR —revenire 

la temperaturi înalte. 


ON 


. Valorile tabelare pentru Gak sim în cazul danturilor drepte pot fi majorate cu 20%. 
. Valorile tabelare ale tensiunilor admisibile sînt valabile pentru calculul la durabilitatea 


convențională de bază; pentru calculul la durabilitate limitată valoarea tabelară trebuie 
înmulțită cu coeficientul durabilitátii la incovoiere kw; sau la contact kyk, după caz. 
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La determinarea prin calcul a tensiunilor admisibile, mărimile care intervin în 
menționate se determină pe baza indicatiilor care urmează. 

Coeficientul de siguranță admisibil se adoptă după cum urmează: cg = 1,9—2 
oțeluri turnate sau la fonte, fără tratamente termice ; Ca = 1,7—2,0 pentru oțeluri 
sau la fonte, supuse la recoacere, normalizare sau îmbunătăţire; ca — 1,5—2,0 


oțeluri supuse la normalizare sau la îmbunătăţire ; ca = 1,8—2,5 pentru oțeluri, d: 


pentru 
ă dinţii 
sint cáliti în întregime cu revenire la temperatură joasă ` eg = 2,2 pentru oțeluri laminate 


au turnate, cînd dinții sînt cáliti pe suprafață (Dg > 350 HB), iar miezul rămîne 
Ca = 2,0 pentru oțeluri cementate, nitrurate. 

Coeficientul de concentrare Dr are următoarele valori: pr — 1,4... 1,6 la roti din oţel, 
supuse la normalizare sau la îmbunătăţire ; B: = 1,8 la roti din oțel, cu dinții cáliti in adin- 
cime; B; = 1,2 Ia roți din oțel, cu dantura cementatá, nitruratá sau cianuratá; B; = 1,2 
la roti din fontă. 

Coeficientul duvabilității la încovoiere kyi se determină cu relația 


TN 
RN | Es 


moale; 


B, 12.74 
N ( ) 


p este numărul de cicluri de bază, in acest caz Ng = 5.108 cicluri; N sau N, — 


e 
numărul de cicluri de solicitări corespunzătoare durabilitátii cerute; dacă N > 5.106 
cicluri se ia valoarea kN min = 1,0; pentru N < Ng trebuie îndeplinită condiția km < 


< ÎNî max = 1,65. 
Rezistenţa la oboseală de încovoiere pentru cicluri alternant simetrice o 4 se poate 
evalua folosind relaţiile: la oţeluri carbon o-4; = 0,43 o; la oțeluri aliate o—1; = 0,35 Grt + 
T 

+ (70 e 120) 


i; 


| la fonte o-1 = 0,45 Gun, în care Gut este rezistența de rupere la 
mm? 
tracțiune (întindere) la solicitări statice. 

Tensiunile admisibile de încovoiere limită determinate de condiţia evitării defor 
permanente a dinților (v. § 12.4.1.5.) se stabilesc astfel: 


— la oțeluri: pentru dinți nedurificati (Dp < 350 HB) cu relația: Satlim = 0,865; 
. 0,36 ori 
— pentru dinți durificati (Dg > 350 HB) cu relația: catlim = —- ——; 
t 
— la fonte cu relația caf lim = 0,6 c,;, in care: Get — limita de curgere la tracțiune; 
Ori — rezistența de rupere la încovoiere; gut — rezistența de rupere la tracțiune. 


KE 


Valori recomandate de tensiuni admisibile de încovoiere limită sînt date în 
tabelul 12.43 pentru unele fonte și oțeluri. 

Tensiuni admisibile de contact pentru calculul la oboseală al flancurilor dintilor. 
Valorile date în tabelul 12.43 sînt valabile pentru calculul la durabilitate conventio 
de bază. Pentru calculul la durabilitate limitată valorile tabelare trebuie corectate 
torul coeficientului durabilitátii la solicitări de contact Pop. 


Tensiunile admisibile de contact pentru calculul la oboseală al flancurilor dinților 
volilor din, oțeluri : 
a. Pentru flancuri de dinți nedurificati (Dg < 350 HB) tensiunile admisibile se 
determină astfel: 
— pentru calculul la durabilitatea convențională de bază (Ng cicluri), la orice oțel, 
cu relația 
N 


Cak = 2,5Dp ] sau Sak = 1,7720 a; (12.75) 


mm? 
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— pentru calculul la durabilitate limitatá (N cicluri), la orice otel, cu relatia 


N 


Cay = 2,5 SEH | sau — Gag = 1,756 4; wg, (12.76) 


mm? 


în care: Dg este duritatea Brinell a flancurilor dinţilor, in HB; kyg — coeficientul dura- 
bilitátii la solicitările de contact; o ai rezistența la oboseală la incovoiere în cicluri 


alternant simetrice. 
Coeficientul durabilitátii la solicitările de contact 


6 7 
kee | Bu. (12.77) 


unde: Ng — numărul ciclurilor durabilitátii convenționale de bază; in acest caz Np = 
= 10? cicluri; N sau N, — v. mai înainte; dacă N 107 cicluri, atunci £y; = Ag min = 1,0. 
b. Pentru flancuri de dinți durificati (Dg > 350 H B) tensiunile admisibile se deter- 
mină astfel: 
— pentru calculul la durabilitatea convențională de bază (Nj cicluri) cu relaţia, 


N 


Gap = Dao e 
mm“ 


— pentru calculul la durabilitate limitată (N cicluri) cu relația 


N 
ca = aD Rolni | - i (12.79) 
mm“ 


în care: Dao este duritatea Rockwell, scara C a flancurilor dinților, în HRC; kyg — coe- 
ficientul durabilitátiila solicitări de contact, determinat cu relația (12.77), în care Ng = 
= 25.107 cicluri (relația se aplică si cînd N > Np, dar se recomandă Ayp > Ry min = 
= 0,585); c — coeficient de calcul ce depinde de tratamentul termic sau termochimic 
de durificare și de rezistența materialului (c = 20 pentru danturi cementate folosind 
oțeluri cu ge < 700 N/mm?; c = 22 pentru danturi cementate folosind oțeluri cu Opp = 
= 700 N/mm?; c = 28 pentru danturi cementate din oțeluri cu op = 700—800 N/mm?; 
c = 31 în aceleași condiții cînd o,; = 800—900 N/mm?; c = 24 pentru danturi călite 
global sau pe suprafețele flancurilor dinților; c = 28 pentru danturi nitrurate sau cemen- 
tate). 

Tensiunile admisibile de contact pentru calculul la oboseală al flancurilor dinților 
vofilor din fonte : 

— pentru calculul la durabilitatea convențională de bază (Ng cicluri) 


N 
Gap = 5D A (12.80) 
mm? 
— pentru calculul la durabilitate limitată (N cicluri) 
N : 
Oak — Deh H (12.81) 
mm? 


in care: Dg este duritatea Brinell a flancurilor dinților, in HB; Pup — coeficientul 
durabilitátiila solicitări de contact determinat în aceleași condiții ca și la roțile din oțeluri 


- | 
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; E i | 
t cu flancuri de dinți durificati; c — coeficient de calcul care depinde de calitatea fontei, | 
2 T | | i Si anume: c = 1,5 pentru fonte cenușii (Fc 15, Fc 20, Fc 25) ; c = 1,8 pentru fonte cenușii 
Ge m a = | d i : x DR x ^ EW > e B , 
y EE E " S ig AS Dom e |] | | | | | | | f cu rezistență ridicată (Fc 30, Fc 35); c = 1,8 pentru fonte maleabile negre (Fmn 30, 
Qo RA E CG MP p wen eS ei i | 2 | Fmn 32, Fmn 35, Fmn 37). 
SO ap E: m p E *» Tensiunile admisibile la solicitări de încovoiere si de contact pentru materiale folo- | 
$ È y 3 SIP ed o ae e 3 e e ez E e - f site Ia roti melcate cilindrice. Pentru durabilitatea convențională de bază aceste tensiuni | 
B 28 z Of: = $ = = .fse adoptă din tabelul 12.44. | 
Ere 5s lR — 7 E > Tensiunile la solicitările de contact care lipsesc din tabelul 12.44 sînt indicate în | 
Eh E Co 3 ă : . p i ce > : | 
E E PE A H cS ud VS ei e x es wë pt oi m e d tabelul 12.45, in functie de viteza de alunecare dintre spirele melcului şi Hancurile din- | 
9n SR e D Afs EU d, net cbr: E ër, WR sn We wi tilor roții melcate, vag; valoriie din tabel sînt stabilite din condiția de evitare a gripárii. | 
o9 La — Pentru calculul la durabilitate limitatá (N sau Ne cicluri), tensiunea admisibilá | 
m EE Y EV c S respectivá se obtine prin imultirea valorii tabelare cu coeficientul durabilitátii limitate 
E: ES | Ces : S 
E SS Ié e 85 EE I l EY | d l la solicitarea în cauză. 
xd Ez] =~ = = = = S P ë S " X sas ET 
um * 3 E E E FORD La bronzurile fără staniu și la fonte, tensiunile admisibile la solicitările de contact 
9 ES | 3 e MS : : am Si a | 
= = mm nl E aia e A E cà "p x din tabelul 12.45 fiind limitate nu de ruperea stratului de suprafatá la obosealá ci de 
I" e^ ex | Pai c A GEN - E ids Me p e 8 ^ 
So g M 3 CN. CNW N o 9 ore | œ N N N e Ke | evitarea gripárii, coeficientul durabilitátii nu trebuie folosit; deci valorile tabelare sint 
D E i SA WE ee 
am E o 5 ! l valabile pentru durabilitate limitată. 
A AMEN p | 
p [ a D s | 
FERE Ses sus BE|S|IA*S şes 
mu e | | e ant KE ` = | Tabelul 12.45 
SS | 
E GE S. Š D | Tensiuni admisibile la solicitări de contact cay pentru roti melcate cilindrice, 
d o e | Se : H F ROME 
x S. ô > ^A kel "/ 3 F % | | | | Es | stabilite din condiția de evitare a gripării 
ou vd wu NN N N ? 
- Na 
E 2858 | | 
=i 9 dz " TES x i. E 
E B g Co E c v se Ei e E = c s E S A MATERIALUL Tensiunea admisibilă la contact Gak, N/mm?, la viteza de alunecare vap in m/s | 
o O N Ii ON N © _ = N c 
S | | | 
T- a ra Roată | | e 
: S un D E 2 E S Melc melat | €0:28| 0,25 | e Latz 3 4 6 8 
3 [: E g GER SE | £ a £& E El Z | | | 
ó E 29| 5292 22)|59|2 z s 2| | | : 
2 z H o BH GG £ H © 9 [s] [s] [s] [s] ó EJ | | | | HEA A 
E E o e o e OG dg c ei Je eu oe o Otel cálit BzAI110 | 184 | 182 | 176 170 164 | 153 141 
8 E? m Gi e m O m o0 [em e (€ 0€ oc Ka FeT | | | | 
> | 
o | | 
S | i | BzAI9 | 192 | 188 184 178 172 | 160 148 | 
ci | | Fe Ni T | | | | | 
à T 2 ce D D ei e^ E | | 
© zd Ma Ki SE a E: 2 (Dg = 45 | CuZn30 200 | 196 | 190 184 178 | 167 155 
" & o S E o | € EN HRC) A15Fe3 | | | | 
n - e — pe v m | | | 
ES | Mn2 | 
5 | | | | | | | | | | 
2 | | Fc 15, Fe 10, | 213 |202 | 187 | 173 | 144 | | 
S | c Fc 20 Fc 15 | | 
o | & MESE NUNT | | | | 
ra g | e | | | | | | 
2 =g De à 
Z EE | 3 | B E: | Otel ce- Fc 15, 187 158 130 115 86 | 
E TE S 5 E | mentat, Fe 20 | 
= iz " CG e SE călit | | | 
ER 9 < | | | 
Li [=] E 
= E & E O e | | | | | | 
a c | = - us $i | = | | 7 | 
5 E | - | x p ce oS SS m & OL C 35, Fc 10, 173 | 144 115 | 101- | 22 
S N N x Sch ai m4 > OL 60 Fc 20 | | | | 
= sa) ES E e P P EG O 
| 
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Coeficientul durabilitátii limitate la solicitări de încovoiere 


(12.82) 


unde: Ng, = 108 cicluri. Relația se aplică pentru N < 25.10? cicluri; pentru N > 25-107 
imin T 0,4. 
Coeficientul durabilităţii limitate la solicitări de contact 


se ia KÉ? EX Èy. 


Sh 
[Ner , (12.83) 
N 


kye — || 


= 107 cicluri. Formula se aplică pentru N < 25.107; pentru N > 25. 107 
se ia Bop = Nk min = 0,67. i . MEM l 

Tensiunile admisibile de contact limită determinate de condiția evitării deformărilor 
permanente de contact a dinților (v. 12.4.1.5.) se stabilesc astfel: 


unde: Npk 


— la oțeluri: pentru dinți nedurificati (Dg < 350 H B) Gate Gaz 3,1 e at la danturi 
dre; Ce ti 2,5 Kä la danturi înclinate sau curbe; pentru dinți durificati (Dg > 
150 HE E: = dantor drepte AE a da -i înclinate 
350 H B): Baptini = 42Dg la danturi drepte, i gn 34 Dg la danturi înclinate 

sau curbe; 
- la fonte, pentru dinți nedurificati (Dg < 350 HB): ou sim = 1,8 o,, la danturi 


drepte; c = 1,5 o, la danturi înclinate; pentru dinți durificati (Dg > 350 HB): 


^ak tim d 

Sup tim ^ 14 Dna la danturi drepte, sim — 11,5 Dg la danturi inclinate sau curbe, 
în care: Get este limita de curgere la tracțiune; gut — rezistența, de rupere la tracțiune; 
Dg — duritatea Rockwell, scara C, a flancului dintelui, in HRC. 

Tabelul 12.43 contine valori recomandate de tensiuni admisibile de contact limită 
pentru fonte și oţeluri folosite mai frecvent la fabricarea roților dințate. 

12.4.1.7. METODICA GENERALĂ DE PROIECTARE A ANGRENAJELOR. 
Date inițiale de proiectare a angrenajelor. La proiectarea oricărui angrenaj este necesar 
să fie indicate sau stabilite următoarele date inițiale: 

Date mecanice : — caracteristica de încărcare a angrenajului, adică variația în timp 
a puterii transmise P(/) sau variaţia în timp a momentului de răsucire la una dintre roți; 
în lipsa acestor date sau atunci cînd sarcina este relativ uniformă trebuie să fie indicată 
valoarea nominală a sarcinii, fie prin puterea nominală P; fie prin momentul de rásucire 
nominal la una din roti, de exemplu cu precizarea caracterului sarcinii; condițiile cine- 
matice de transmitere a mișcării și a puterii, adică fie turatiile celor două roti n, şi %9, 
fie turatia uneia dintre roti, de exemplu n, sau n şi raportul de transmitere 7, de la 
roata 7 la roata 2; dacă este cazul, trebuie să se precizeze și abaterile admise de la aceste 
valori. 

Cerinţe funcționale : durabilitatea de funcționare (în ore); regimul de lucru; pre- 
cizia cinematicá (dacă este cazul) ; nivelul de zgomot (dacă este cazul) ; condițiile de angre- 
nare (angrenare simplă, multiplă). 

Date constructive : dimensiunile de gabarit limitative (dacă este cazul); condițiile 
de montaj în ansamblul din care face parte angrenajul. 

Etapele de proiectare a angrenajelor. Avînd la bază datele inițiale menționate mai 
înainte, la proiectarea completă a fiecărui angrenaj este necesar să se parcurgă, în gene- 
ral, următoarele etape: 

1) stabilirea eforturilor de calcul ale angrenajelor (v. $ 12.4.1.8.) ; 

2) stabilirea preciziei necesare (v. $ 12.4.1.10) ; 
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3) alegerea materialelor rotilor si stabilirea conditiilor tehnice ale tratamentelor 
termice in corelație cu tehnologia de danturare și cu precizia, prescrisá (v. $ 12:4, 1.32 
$i $ 12.4.1.10) 

4) calculul de rezistentá si stabilirea parametrilor geometrici definitorii ai angre- 
najului $i ai danturilor rotilor componente; 


E 


5) calculul geometric al angrenajului si al danturilor rotilor componente; 
| 6) stabilirea, prescriptiunilor de precizie (tolerante de dimensiuni, de poziţie și de 
iormá) prescripti de rugozitate; 

7) proiectarea formei constructive a rotilor; 

8) intocmirea desenelor de executie ale rotilor. 

Indicaţii de proiectare pentru etapele 4, 5, 7 si 8 menţionate mai înainte se dau pe 
categorii de angrenaje. Pentru etapele 1, 2, 3 si 6 se dau indicaţii pentru toate tipu- 
rile de angrenaje in cadrul acestui capitol (v. punctele mentionate). 

12.4.4.8. STABILIREA SARCINILOR DE CALCUL ALE ANGRENAJELOR. 
Ipotezele de calcul derivate din condițiile de rezistenţă la solicitările de incovoiere si 
de contact au la bază o serie de ipoteze valabile numai pentru un angrenaj ideal, și anume: 
sarcina este constantă; încărcarea dinților este uniformă de-a lungul liniei de contact 
(în cazul contactului liniar); angrenarea este continuă, (fără efecte dinamice). 

La acestea se mai adaogă ipotezele de calcul specifice solicitărilor, si anume: în 
cazul solicitărilor compuse de încovoiere şi compresiune (denumite convențional solici- 
tări de încovoiere) relaţiile de calcul sînt exprimate în ipoteza că forța din angrenare 
acționează cu întreaga sa valoare chiar din momentul intrării în angrenare; în cazul 
solicitărilor de contact relaţiile de calcul sînt exprimate pentru o zonă restrînsă a flancu- 
rilor din vecinătatea polului de angrenare. 

Pentru a se corecta neconcordantele dintre aceste ipoteze (cu excepția ultimei) 
şi fenomenele reale se folosesc sarcini de calcul (putere sau moment de răsucire) expri- 
mate în funcţie de valorile nominale sau accidentale ale sarcinii si o serie de coeticienti 
de corecție stabiliți experimental [5, 14, 25, 26, 27, 28, 29, 34]. 

Sarcina nominală, adică puterea nominală P, sau momentul de rásucire nominal Mon 
se consideră sarcina care acționează pe durata, cea mai îndelungată și serveşte la calcu- 
lele de rezistență la solicitările de regim. Dacă se cunoaşte caracteristica de sarcină adică 
M, = f(t) (fig. 12.89), prin elaborarea histogramei acesteia (fig. 12.90) se poate sta- 
bili valoarea nominală a sarcinii. 

La determinarea tensiunilor admisibile la încovoiere si la contact se tine seama 
şi de faptul cá sarcina nominală acționează numai pe o anumită perioadă a duratei sau 
a ciclului de funcţionare (v. $ 12.4.1.6.). 


Dacă nu se cunoaște caracteristica de încărcare, valoarea nominală a sarcinii tre- 
buie evaluată prin calcul (dacă nu este dată prin temă). 
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În cazul calculelor de rezistență la solicitări de regim (v. $ 12.4.1.5) sarcina de cal- 
cul de vegim se determină cu relația 


B = Pat; Myo = Milan, (12.84, a) 
unde: P, este puterea de calcul de regim; P, — puterea nominală (de regim) 3 Me — 
momentul de rásucire de calcul de regim; Mpn — momentul de rásucire nominal (de 
regim); K — coeficientul sarcinii de calcul. 

În cazul calculelor de rezistență la solicitări de suprasarcină (v. $ 12.4.1.5) sarcina 
de calcul de suprasarcină se determină cu relația 


Pe sup = Psupk i My, sup = Mr supk, (12.84, b) 


unde: Pe sup este puterea de calcul de suprasarciná; Daun — puterea de suprasarcină ; 
Me sup — momentul de rásucire de calcul de suprasarcină; My sup — momentul de 
rásucire de suprasarcinà; A — coeficientul sarcinii de calcul. 

K,KpKga 
Kg 
este coeficientul de suprasarcină (4; = 1 dacă suprasarcinile sînt mai mici decît 25% 
si sînt de scurtă durată, A; = Pmaz cu E mat dacă suprasarcinile sînt mai mari 

Pa Mn 
decît 25% si apar pe cel puțin 50 000 rotații ale roții; cînd nu se cunoaște caracteristica 
de sarcină se pot folosi recomandările empirice din tabelul 12.46); Ag — coeficientul 


Coeficientul sarcinii de calcul se determină cu relația A = — în care: K; 


Tabelul 12.46 


Valori recomandate pentru coeficientul de suprasarciná A, 


Coeficientul K, în cazul antrenárii cu 


Masina de lucru motor | motor poli- motor 
electric | cilindric sau mono- 
| turbină cilindric 


| 
Generatoare, transportoare, macarale | 
ușoare,  vinciuri,  exhaustoare, turbo- | 
compresoare, melanjoare pentru  mase 
de densitate constantă | 1,0 | 1,25 


Transmisii principale la mașini-unelte, 
macarale grele, dispozitive rotitoare la 
macarale, ventilatoare de miná, melan- 
joare pentru mase de densitate neregu- 1,25 | 1,5 | 1,75 
lată, pompe cu piston policilindrice, 
pompe de alimentare, maşini de const- | 
ructii 


Stante, foarfeci  laminoare, excava- | 
toare, centrifuge grele, pompe grele | 1,75 | 2,0 | 2,25 
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Tabelul 12.47 


Valori recomandate pentru coeficientul dinamic Aa la angrenaje paralele cilindrice 


și la angrenaje concurente conice 


La angrenaje paralele cilindrice 


2,5m 
cu dantură dreaptă sau cu dantură înclinată îngustă [» e sed 


La angrenaje concurente conice 


sin Ba 


Angrenaje paralele Duritatea Viteza perifericá a angrenárii 
cilindrice Brinell a v, în m/s * 
flancurilor 
Clasa de precizie conform E a edm 1...3 ES 5...8 [»8... 12| >12...18 
STAS 6273-60 STAS 6460.61 | Pe» în HB Coeficientul Kg — 
ps eie SURE Lad acid nap c c RE MALO di: LN RR 
<200 | bp la Pe- D 
5 si 6, dinți flancati 200...350 1,1 1,2 13 
> 350 1,1 AS 1,2; 
5 şi 6 dinţi neflancati «200 1 (St 172. 1,4 1,6 
7, dinti flancati 200...350 1 LI 1,2 1,3 1,5 
> 350 1 1,1 172 1,3 1,4 
7, dinți neflancati | «200 1 1,3 1,5 1,6 
8, dinti flancati | 200...350 1 1,2 1,4 RS 
| 22350 1 1;2 1,3 1,4 
«200 | L1 | L4] L6 . 
8, dinti neflancati 200..350| 1 1,3 1,5 
> 350 1 1,3 1,4 
<200 1,2 1,3 
9, dinţi neflancati 8 | 200...350 dd. 1,4 
> 350 1,1 1,4 
<200 1,3 1,6 
10, dinți neflancati | 200...350 1,2 1,3 
2350 1.2 1,5 


Viteza periferică la roțile dințate conice este aceea pe cercul de divizare median (vy). 


"e TP 2,5m 
La danturii cilindrice înclinate late | B > ——À. și la danturi ín V 
sin Ba 
Viteza periferică a angrenării v, in m/s 
Clasa de Duritatea Brinell a flancurilor P 
Decizie dinţilor roții mari Dg, în HB 23, Side E (E, ve 184] E 
| | Coeficientul Ka 
6 | <35 | 1 1 1,1 1,2 1,2 
35 1 H i 1,1 1.2 
7 <35 1 1 1,2 SNE 
sa >35 1 LJ Si 1,2.) dS 
8 ( 11 1,8. Zä me 
Li p 42 1,3 
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de neuniformitate a repartizării sarcinii pe lăţimea coroanei dințate (pentru angrenaje 
cilindrice şi conice valorile se iau din fig. 12.107, pentru angrenaje melcate v. 8 12.4.4.9) ; 
Kg — coeficientul dinamic al angrenării (pentru angrenaje cilindrice și conice valorile 
recomandate sînt date în tabelul 12.47, pentru angrenaje melcate v. $ 12.4.4.9 respectiv 
tabelul 12.84); Ke — coeficientul gradului de acoperire (pentru angrenaje cilindrice 
şi conice din clasele de precizie 6, 7 sau mai precise Kg = (0,75 ... 0,85) e, la danturi 
drepte și Kg = 0,9 e la danturi înclinate sau curbe; la clase mai puțin precise Ke = 
la orice dantură cilindrică sau conică; pentru angrenaje melcate Ks = (0,75 ... 0,8) 
în clasele de precizie 6, 7 sau mai precise respectiv Kg = e la clase mai puțin precise). 

12.4.1.9. STRUCTURA STANDARDELOR PENTRU TOLERANTELE ANGRE- 
NAJELOR. Generalitáti. Angrenajul fiind un ansamblu complex, precizia lui este influen- 
tatà atit de precizia fiecăreia, dintre cele două roti dințate care îl compun, cit si de precizia 
elementelor (carcasă, arbori, lagăre etc.) care, in ansamblul respectiv, determină poziția 
relativă a roților. Precizia angrenajului influențează nu numai asupra comportării cine- 
matice a acestuia, ci si asupra altor condiții de funcționare: capacitatea, de încărcare, 
mărimea solicitărilor dinamice, zgomotul în funcționare, uzura roţilor etc. Pe de altă 
parte, pe lingă precizia geometrică, mai există și alți factori care au efect asupra preciziei 
cinematice a angrenajului (de ex. deformatiile dinților sub sarcină). 

Standardele de tolerante. În tara noastră sînt în vigoare următoarele standarde 
pentru tolerantele angrenajelor prelucrate mecanic: STAS 6273-60 — pentru toleran- 
tele angrenajelor paralele cilindrice cu dinți drepți, inclinati si în V; STAS 7395-66 
— pentru tolerantele angrenajelor paralele cilindrice cu cremalieră cu dinți drepți sau 
inclinati; STAS 6460-61 — pentru tolerantele angrenajelor concurente conice cu dinţi 
drepți, inclinati sau curbi; STAS 6461-61 — pentru tolerantele angrenajelor melcate 
cilindrice. 

Clasele de precizie. Din punctul de vedere al preciziei lor, angrenajele si rotile dintate 
de toate tipurile sint impártite in 12 clase de precizie, clasa 1 fiind cea mai precisá, iar 
clasa 12 cea mai grosolaná. Această împărțire are la bază principiul ca aceeași clasă de 
precizie să asigure la toate tipurile de angrenaje (cilindrice, conice si melcate) aceeași calitate 
functionalá, adică aceeaşi comportare a angrenajului în exploatare sub, diferite aspecte. 

Modul de grupare a indicilor de precizie. Erorile și abaterile care caracterizează 
precizia roților dințate si a angrenajelor, denumite indici de precizie, sînt împărţite în 
două categorii principial deosebite. 

Prima categorie a indicilor de precizie. Criteriile de precizie. Noţiunea de precizie 
are un înțeles diferit după funcțiunea pe care o îndeplinește roata în ansamblul unei 
ni. Avînd în vedere cerințele funcționale fondamentale, indicii de precizie din prima 
categorie (abaterile de formă și de poziție ale flancurilor dinților) sînt inclusi în trei grupe, 
denumite criterii de precizie, care indică cele trei aspecte fundamentale ale preciziei 
funcţionale a oricărei roti si anume: criteriul de precizie cinematică ; criteriul de functio- 
nare lină ; criteriul de contact al dinţilor. 

În practică sînt rare cazurile în care să fie necesară realizarea unor angrenaje la fel 
de precise în privința tuturor celor trei criterii. Posibilitatea combinării claselor de pre- 
cizie este însă limitată prin interdependenta şi influența reciprocă dintre indicii de pre- 
cizie apartinind unor criterii diferite; limitele respective sînt indicate în standarde. 


e o 


Categoria a doua a indicilor de precizie. Felul jocului dintre flancuri. Cea de-a doua 
categorie de indici de precizie (abaterile dimensionale ale danturilor rotilor si tolerantele 
poziției relative a axelor angrenajului) determină caracterul „ajustajului“ corespunzător 
celor două elemente ale angrenajului. Din acest punct de vedere — și totodată relativ 
independent de clasele de precizie ale criteriilor de precizie — în standardele de tolerante 
sint stabilite patru feluri de ajustaje, si anume: ajustajul JE, care asigură un joc minim 
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nul; ajustajul JD,care asigură un joc minim redus; ajustajul JC, care asigură un joc 
minim normal; ajustajul JA, care asigură un joc minim mărit. 

Ajustajul JC cu joc minim normal are valorile limită ale indicilor astfel stabilite 
încît să se asigure evitarea împănării dinților dacă angrenajul nu se încălzește cu 
mai mult de 25°C decît carcasa în care funcționează. 

În standardele pentru tolerantele angrenajelor se stabilește cá „indicii de precizie 
de bază și complexele de indici de precizie sînt echivalenți între ei“. Alegerea metodei 
de verificare este la latitudinea executantului, care poate verifica dantura fie cu indicele 
de bază, fie cu unul din complexele de indici, iar beneficiarul nu poate impune alegerea 
indicilor sau efectuarea unor verificări în plus. De aceea, în desenele de execuţie ale roților 
dințate nu se prescriu indici de verificat, ci numai clasa de precizie a roții stabilite de pro- 
iectant (conform notării standardizate). 

12.4.1.10. CRITERIILE PENTRU STABILIREA PRECIZIEI NECESARE LA 
ANGRENA JE. Aspecte generale. Precizia necesară a roților dințate și a angrenajelor 
(care urmează a constitui precizia prescrisă) poate fi stabilită pe mai multe căi, şi anume: 
prin folosirea unor recomandări, elaborate sub forma unor indicaţii tabelare sau grafice 
$i bazate pe rezultatele statistice în raport cu anumiți parametri funcționali; prin ana- 
logie, avînd în vedere precizia efectivă a unor angrenaje similare și de aceeași destinație 
care au funcționat cu rezultate corespunzătoare în exploatare; pe bază de calcul, deter- 
minînd efectul erorilor și al abaterilor asupra caracteristicilor cinematice, dinamice si 
de rezistență ale angrenajului; pe cale experimentală, avînd în vedere precizia unor angre- 
naje supuse la încercări cu rezultate corespunzătoare în condiții de funcționare similare 
sau identice celor de exploatare. 

În cazuri obișnuite, precizia necesară a angrenajelor se stabileşte prin folosirea reco- 
mandărilor din literatura de specialitate. 

Recomandări pentru stabilirea clasei de precizie necesare. Tabelele 12.48 și 12.49 
conțin recomandări empirice pentru stabilirea, clasei de precizie necesare la diferite tipuri 
de angrenaje, în funcție de condiţiile de lucru și vitezele periferice. 


Tabelul 12.48 


Corelatia dintre clasele de precizie, condiţiile de lucru și vitezele periferice 
la angrenaje cilindrice și conice 


Viteza periferică 2), m/s, S 


puedo, Conditiile de lucru Danturá Dantură 
j dreaptă înclinată 
sau curbă 


Angrenaje cu o coincidență deosebit de precisă a 
rotirii sau functionind cu viteze foarte mari, cu mers 
lin şi foarte silențios. Roţi din mecanisme deosebit 
3 de precise! , sau transmisii deosebit de rapide (tur- 50 80 
bine)?. Roţi de măsurare (etalon) pentru controlul 
roților din clasa 5 și 6. Randamentul minim al an- 
grenajului 0,99 

Angrenaje cu o coincidență foarte precisă a rotirii 
sau lucrînd cu viteze mari, cu mers foarte lin și 
foarte silențios. Roţi din mecanisme foarte precise 
4 (mecanisme de divizare foarte precise la mașini- 
unelte) sau de mare viteză (turbine). Roţi de măsu- 
rare (etalon) pentru controlul roților din clasa 7. 
Randamentul minim al angrenajului 0,99 
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Clasa 
de precizie 


Tabelul 12.48 (continuare) 


—————————————————————————————— 


Condiţiile de lucru 


Viteza periferică?), m/s, x 


Dantură Dantură 
dreaptă | înclinată 
| sau curbă 


——————————————————————— 


Angrenaje cu o coincidentá precisá a rotirii sau 
lucrind cu viteze mari, cu mers lin si silențios. Roţi 
din mecanisme precise (mecanisme de divizare de 
precizie la mașini-unelte)! sau rapide (turbine)? Roţi 
de măsurare pentru controlul roților din clasele 8 si 9. 
Randamentul minim al angrenajului 0,99 


Angrenaje cu o coincidență bună a rotirii sau lu- 
crînd cu viteze (și solicitări) relativ mari, cu mers lin 
Şi silențios. Roţi din mecanisme divizoare 1, roti im- 
portante în construcția de avioane, auto, mașini- 
unelte, mașini de calculat, angrenajele regulatoarelor 
la motoare. Randamentul minim al angrenajului 
0,99 


Angrenaje lucrind la viteze relativ mari si la so- 
licitári mijlocii sau invers. Roti in mecanismele de 
avans ale masinilor-unelte, roți în reductoarele de se- 
rie normală, roţi în construcția de avioane si auto, 
roți în construcția mașinilor de calculat. Randamen- 
tul minim al angrenajului 0,98 


Co 


Angrenaje în construcția, generală de mașini, fără 
cerințe deosebite de precizie. Roţi (în mașini-unelte) 
care nu intră în lanțuri cinematice de precizie (de 
divizare), roti mai puțin importante în construcția 
de avioane si auto, roti în mecanisme de ridicat, roti 
importante în mașini de construcții și mașini agri- 
cole. Randamentul minim al angrenajului 0,97 


Observaţii. 1) Clasa criteriului de mers lin poate fi cu una mai grosolană. 2) Clasa criteriului preciziei 


Angrenaje pentru condiții de lucru grosolane, 
fără, cerințe de precizie, cu solicitări normale (mij- 
locii) sau angrenaje nesolicitate, executate din con- 
siderente constructive mai mari decít a rezultat din 
calcul. Roţi în mașini de construcții si mașini agri- 
cole, roți în mecanisme manuale. Randamentul mi- 
nim al angrenajului 0,96. 


39 50 
15 30 
10 | 15 
6 10 


cinematice poate fi cu una mai grosolană. 3) La angrenaje conice se consideră viteza periferică medie. 


| 
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Tabelul 12.49 
Corelatia dintre clasele de precizie, conditiile de lucru si vitezele periferice 
la angrenaje melcate cilindrice 
D E A IE e ELO ONE AE Ee 
Clasa de Condiţiile de lucru Viteza periferică a 
precizie | melcului, în m/s 
| 
E 
Angrenaje cinematice cu precizie cinematicá 
foarte ridicată: angrenaje în mecanisme de divizare Zä 
foarte precise (în mașini-unelte de precizie mare), an- 
grenaje în construcția de aparate de mare precizie. 


Ca 


Angrenaje cinematice cu precizie cinematicá ri- 
| dicată: angrenaje în mecanisme de divizare precise 
| (în mașini-unelte de precizie mijlocie), angrenaje în 
| mecanismele mașinilor de calculat, angrenaje în a- >3 
| parate radio-electronice, în aparate optico-mecanice i 
| şi în mecanisme de comandă de precizie ridicată. 

Angrenaje de putere în mecanisme cu regim de 
lucru de durată lungă. 


^ 


Angrenaje cinematice cu precizie cinematicá | 
mijlocie: angrenaje în mecanismele mașinilor de cal- 
culat, în aparate radio-electronice, în aparate optico- 
mecanice, în mecanisme de comandă de precizie mij- « 7, 
locie. 

Angrenaje de putere ín mecanisme de ridicat 
| şi in construcții de maşini de precizie mijlocie, 


N 


Angrenaje cinematice cu precizie cinematică 
redusă: angrenaje de importanță secundară în apa- 
rate radio-electronice, în mecanisme de comandă ei 
| de reglare. 
|  Angrenaje de putere neimportante, în mecanisme 
şi în construcții de mașini cu regim de lucru inter- 
mitent. 


oo 

A 
[45] 
ke? 


Angrenaje de putere de importanță redusă, fără, 
condiții speciale de precizie cinematică: angre- 
naje în mecanisme auxiliare sau manuale, în con- 
structia de dispozitive. 


A 


Lä 


Recomandări pentru alegerea jocului dintre flancuri. Jocul minim dintre flancuri 
corespunzător destinaţiei angrenajului trebuie stabilit (independent de clasa de precizie) 
tinind seama de temperatura în angrenaje, de condițiile de ungere, de viteza periferică, 
de influența rotirii libere a roții (jocul unghiular) asupra calității dinamice gi cinematice 
a angrenajului etc. 


ke? - | 
fa KI ~ 
Se "7 - Kë " x XX x XX D E EE qu 
708 ORGANE DE MAȘINI e e ses x AP Serra? 
` l E |a FEE 
* € [s] BBS | x SE x SS CX SEE 
La majoritatea angrenajelor de uz general ajustajul JC satisface necesitátile si nu S g E Zo |n SE, l | z 
este necesar un calcul special. In cazurile cînd din motive cinematice este nevoie de un e s PA 
H H H ^ H a . " * D ^ L Le 
joc mai mic între flancuri sau cînd angrenajul se încălzeşte cu mai mult de 25°C decît 3 a go | x XX x XX X XX de bip a 
carcasa etc., trebuie calculat jocul minim necesar pentru preintimpinarea gripárii, pentru Gi m Saz = ^ 
asigurarea jocului si pentru satisfacerea conditiilor cinematice si dinamice. e | Bel, Kb rig 
= E a Rae ` a Z " 
12.4.1.11. RUGOZITATEA FLANCURILOR DANTURII. Prin realizarea cimpu- E ES E Sg ăla "5 NX XX x MERE EE 
rilor de tolerante pentru macrogeometria (forma si dimensiunile) dinților, se asigurá E on |è 
= KR » d 3 "a 2 : : s Z E = 
implicit Şi o rugozitate a cărei mărime este doar o tracțiune (1/10 ... 1/50 sau chiar mai 2 SA E 8 Ge x Es XX x xx ENEE 
puțin) din mărimea cîmpului de toleranță. Rugozitátile mari (peste anumite limite) m Kä SIE TA ke sam, H SS 
sînt incompatibile cu toleranfele mici prescrise pentru forma si dimensiunile dinților. Sub S D 8| 93s 
acest aspect rugozitatea flancurilor danturii trebuie privitá, pe de o parte, in strinsá ră B E SES A x x e xx x Fa SR E 
legătură cu cîmpul de toleranță compatibil, iar pe de altă parte in strînsă legătură cu E í E F | *h "in 
procedeele de danturare, întrucît, fiecare metodă este caracterizată de un anumit dome- 2 zi 5 Da 2 
niu al rugozitátilor pe care le poate asigura. E 2 S Le x XY XX X XX KEE EE 
Be? Dag A gus s d » ó " a zs — < 
Recomandări pentru stabilirea rugozitátii prescrise a flancurilor sînt conținute în g $| 85 x 
tabelul 12.50. În desenul de execuție al fiecărei roți dințate rugozitatea preconizată ex 2| SB " GAS xx x N eu | 
trebuie înscrisă conventional pe generatoarea suprafeței de divizare a roții. 3 a S x haie T 
A E 
a E E g x Xx X ON x EE , 
e A ai di x Tv 0L x. B 
Tabelul 12.50 ke LELGIS în = i 
o e EA xd 
o Log € o” 
D zr ETE: a y uu E SG 3 | 248 zi pompes 
Recomandári pentru stabilirea rugozitátii flancurilor danturii la roti dintate B = E 25 " x XX X XXX VEFE 
g $| B3 3 SC 
Pentru clasele de precizie S Ga E E a 
= ar la m. iu X NN M a x 1 | 
| k3 z 2 x x DS mee elle e 
Felul suprafeţelor 3 4 5 6 | T | S á 19 H P EE: E ze ix Se 
H D | 9 SS Semer — — 
se recomandă parametrul de rugozitate Ra, in um S8 zZ v EE = x x x S x S | deus qu m 
B Er GE: dëng 
Š dé SE i 
LI 
roti dintate F4 < PS = 
cilindrice 0,16 | 0,32 | 0,63 | 0,63 | 1,25 | 2,5 5 10 | 10 M B 2 la x Xx Xx "p ZA a 
| xd -— Kaaf ew" 
eg | | RE: EES 
| | | > |a E e Kn TE 
„| roti dințate | | | Ri 5 SS X Xx XY BESSE 
Flancurile| conice = — |037 0,03 | 063 | 125 | 2,5 5 | 10 o E ji Ps = SE 
dinților $ | xi | © = ad l ES S 5 
X "d X Se "Jd 
la ] | 8 ô e He ZS u Ww B B oj nonoa E 
melci | | ao E: be Bo Be e d "WE E kel 
cilindrici 0,16 | 0,32 | 0,32 | 063 | 0,63 1125 | 25 | — | — Ki 3 B Gu US 88 E e wä LOD 
| | £ E E 5 E^ 9 AET a JSE Bez ag 
| 5 e 4? S 5 B E DA Z A F 5 S9H m K 
: | isi [7] = hp NA 
roți melcate | | | E n S "` a ZS S Zä ege E EE: 8g 
cilindrice | 0,16 | 0,32 | 0,63 | 0,63 | 1,25 | 25. | 5 | 10 | 10 5 A AI WEE 
: | | E: E: Go Së me, aa 0 SP a 
ER S s ud 9 Pas S9S2?unBHobL.?| H 
< — Ki 3 9 ON d JON SEJER Da] go 
Suprafața vîrfurilor 2 8 S.B b SE HSAHBHSGSob5| Bo 
dintilor 2,5—10 d 3 BSSgEPRBSASSE sS9225s8usSwub So 
2 CBSBEHSBRHRSHoTVERHUSULERH| ST 
zi +- = Bal o 
S RE OR REHN ORAR Bvog H p 
2 O &BPg8 $5 boOmHaB8aERARXOmBmpommuao BH 
Suprafata fundurilor : E s oH Se 
golurilor Rugozitate cu o clasă mai grosolană decît pe flancuri B qud vc 9 R 
iz 8 o D g o HiH GG E 
Gi Ehe d Q 
: og ORE 
Suprafetele frontale 2,5—10 
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12.4.1.12. CORELATIA DINTRE TEHNOLOGIA DE DANTURARE, PRECIZIA 
ANGRENAJELOR SI ALEGEREA MATERIALELOR ROȚILOR DINTATE. Dan- 
turavea preliminară este constituită din acele prelucrări care asigură, realizarea brută a 
golurilor dintre dinți, fără pretenții în ceea ce privește profilul danturii. Această etapă 
este totdeauna urmată de danturarea de bază. 

Danturarea de bază — indiferent de faptul că roata mai este supusă si la alte operaţii 
de danturare sau nu — reprezintă, acele prelucrări prin care se obține dantura propriu- 
zisă, în condițiile de precizie prescrise pe desen sau în condiții de precizie foarte apro- 
piate de cele prescrise; în cazul din urmă precizia prescrisă trebuie asigurată în etapa de 
danturare finală, (de netezire). Danturarea de bază poate constitui atît etapa finală, cît 
și o etapă intermediară a prelucrărilor de danturare. La danturarea de bază intermediară, 
cînd aceasta mai este urmată, deci de operații speciale pentru netezirea rugozitátilor 
flancurilor de dinţi, trebuie să se asigure adaosurile de prelucrare necesare. 

Danturarea de netezwe — aplicată după danturarea de bază este constituită din pre- 
lucrări speciale care au ca scop principal reducerea rugozitátilor flancurilor (severuire, 
rodare cu pastá abrazivá, improscare cu jet de alice), iar uneori si ridicarea preciziei 
de executie a danturii (rectificarea flancurilor dintilor). 

Adoptarea unor operatii rationale de fabricare a rotilor dintate este determinatá 
(în special în cazul roților din oțel) de numeroși factori: materialul si forma roții, trata- 
mentele termice sau termochimice, precizia necesară, numărul de roți fabricate etc. 
În ceea ce privește succesiunea rațională a acestor operații este hotáritor însă (la oțeluri) 
caracterul tratamentelor termice. Astfel tratamentele termice de îmbunătăţire pot fi 
aplicate semifabricatelor înainte de danturarea de bază, pe cînd tratamentele termice 
sau termochimice de durificare a flancurilor danturii pot fi aplicate numai după efec- 
tuarea danturării de bază. Pe de altă parte — în afară de călirea cu curenți de înaltă 
frecvență — tratamentele de durificare produc deformări pronunțate; în asemenea 
cazuri condițiile de precizie mai severe pot fi asigurate numai printr-o danturare de nete- 
zire adecvată, realizată după tratamentul termic sau termochimic de durificare. Aceasta 
implică însă prelucrări suplimentare ale semifabri- 
catului pentru restabilirea bazelor funcționale si 
tehnologice ale roții. Tinind seama de aceste as- 
pecte, în corelație cu felul otelurilor folosite pentru 
roți ai cu precizia realizabilă a angrenajelor, în 
tabelul 12.51 sint date gamele de operații tip 
pentru cazurile cele mai caracteristice care se pot 
ivi la danturarea roților dințate. 


12.4.2. ANGRENAJE CILINDRICE 


12.42.1. | ANGRENAREA FRONTALĂ 
PLANA. Angrenarea frontalá planá caracterizeazá 
angrenajul cilindric cu dinti drepti ai este pusá in 
evidență într-o secțiune perpendiculară pe axele 
de rotație ale roților, numită secțiune frontală 
(fig. 12.91). Celor două roti dințate conjugate li se 
asociază două cercuri teoretice, tangente în punc- 
tul P, numite cercuri de rostogolire. Vitezele 
periferice ale celor două cercuri de rostogolire sînt 
egale, astfel că în punctul P nu există mișcare 
Fig. 12.91 relativă, acesta fiind centrul instantaneu de rotație 


ANGRENAJE CILINDRICE AA 


relativă. Punctul P se numește polul angrenării. Polul angrenării este situat pe 
dreapta centrelor 0,0, si împarte distanța A dintre axe în două segmente invers propor- 
tionale cu raportul de transmitere. 

Suma (diferența, pentru angrenajul interior) razelor de rostogolire este egală cu dis- 
tanta dintre axe, iar mărimea raportului acestora este egală cu cea a raportului de trans- 
mitere, astfel că 


e 1 R > R 2 : 
A = Raet Ra; i= F ; k 22, (12.85) 
ri Ra z 
de unde 
1 1 i Ü 
Ru = F4- = A - pou, — A4 LR L4. (12.86) 
ip —l i, 3-1 iig — 1 i; d-1 


În timpul angrenării profilele dinţilor în contact trebuie să asigure realizarea unu 
raport de transmitere constant. Pentru un punct curent de contact Q vitezele corespun- 
zătoare celor două roti sînt diferite, ceea ce înseamnă că există o viteză relativă. Unica 
viteză relativă posibilă este viteza de alunecare după direcția tangentei comune a pro- 
filelor in punctul de contact (după direcția normalei comune în același punct viteza 
relativă fiind în mod obligatoriu nulă, căci micgarea este transmisă prin contact direct 
de la o roată la cealaltă). Centrul instantaneu al mișcării relative de rotație a celor două 
roti fiind chiar polul angrenării P, rezultă că segmentul de dreaptă PQ = p este chiar 
raza instantanee de rotaţie relativă, astfel că viteza relativă rezultă 


Vos = Ploz— Q1). (12.87) 


Raportul de transmitere instantaneu fiind constant şi egal cu raportul de transmi- 
tere mediu (12.85), rezultă că polul angrenării este un punct fix. 

Pentru ca două profile in angrenare frontală plană să asigure realizarea unui raport 
de transmitere constant, este necesar și suficient ca normala comună a acestora în punc- 
tul curent de contact Q să treacă prin polul angrenárii P. Aceasta este legea de bază a 
angrenárii frontale plane. Cele douá profile care respectá aceastá lege sint profile con- 
jugate, apartinind celor două roti dințate conjugate. 

În timpul angrenării celor două profile conjugate, punctul de contact Q descrie o 

curbă plană numită linie de angrenare. Normala comună PQ a acestor proiile face cu 
tangenta, comună la cercurile de rostogolire în polul angrenárii P un unghi x, numit 
unghi de angrenare. Acest unghi în cazul general este variabil. 
1 nării vitezele perferice ale celor două cercuri de rostogolire sint egale, 
relativ fără alunecare. Imprimîndu-se aceeaşi viteză tangentei 
comune la aceste cercuri în polul angrenării, rezultă cá dreapta T se rostogolește fără, 
alunecare în raport cu a stea, adică este dreaptă de rostogolire pentru o roată dințată, 
cu raza de rostogolire infinită, numită cremalieră. Profilul acestei cremaliere este cel 
care respectă legea de bază a angrenării, în raport cu fiecare din cele două roți. Acest 
profil este locul geometric c al punctului curent de contact Q, realizat pe un plan frontal 
mobil solidar dreptei de rostogolire. Profilul rezultat angrenează teoretic (fictiv) cu cele 
două profile conjugate. 

Angrenării frontale plane a doză roti dinţate conjugate i se asociază o cremalieră 
teoretică fictivă numită cremalieră asociată. Aceasta poate fi materializată prin două 
cremaliere reale cu profiiul cp, respectiv eu, capabile să angreneze cu roțile 7, respectiv 2. 

Pentru o anumită distanță dată între axe și un raport de transmitere cunoscut 
rezultă polul angrenării definit prin cele două cercuri de rostogolire (12.86). Angrenării 
frontale plane îi corespund în acest caz, cele două profile conjugate ale roților dințate, 
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profilul cremalierei asociate si linia de angrenare. Unul dintre acestea fiind definit, cele- 
lalte rezultă căci p si a sint comune acestora. Definirea cea mai simplă a profilelor con- 
jugate se realizeazá prin coordonate polare mobile definite pentru polul mobil pe cerc 
conform fig. 12.92 si pentru polul mobil pe o dreaptă, conform fig. 12.93. În raport cu 


mier 
Ep 
d i 
s 92 p 
p fe 
SAE a 
e 
Fig. 12.92 


v 


polul mobil, care se deplasează pe un cerc sau o dreaptă, o curbă se defineşte prin ecuații 
parametrice ale coordonatelor polare py (normală la curbă) ai xy, ambele funcții de un 
parametru x. 

Ecuațiile profilelor conjugate (fig. 12.91) în coordonate polare mobile sînt 


pı = eu(5); o, = &y(x); x, = x = arc PaP = Rr gop 


= 202 oU. cei); 2 => Pap = aro Pa P= Ra: 
Pa ex (x) 2 n(x) 1 t 02 r292 (12.88) 


F 4 = PoP., 


( 
Pa = Qu(X) ; Ge = anl); Xea = x = PoP, 
( 


| 
R 
2 
2 
A 

Il 

| 

I 


Pra = PN(7); Ger 
unde semnul dublu se referă la dantură exterioară (semnul superior) sau interioară (sem- 
nul inferior). În ecuaţiile de mai sus funcțiile oy(x) Și xar(4) reprezintă coordonatele polare 
parametrice ale liniei de angrenare, adică 


Pa = eu(X); da = All, (12.89) 


Funcţia oy(x) reprezentînd mărimea normalei la profile, în definirea acestora există 
o supradeterminare, astfel că funcția y(x) nu poate fi o funcție oarecare, aceasta fiind 
definită prin 


cos ay = ext, (12.90) 
X. 


Un caz particular pentru profilele conjugate este cel pentru care unghiul de angre- 
nare este constant (xy = a = ct), astfel cá prin integrarea relației (12.90) rezultă oy(x) = 


* . * D H d 
=> COS &, dx = x cos ap, adică se obține cremalierá cu profilul dreaptă şi roti dințate 


0 
cu profilul evolventá. De asemenea rezultá o linie de angrenare dreaptá. Acest caz par- 
ticular este cel cu cea mai largá ráspindire in constructia angrenajelor cilindrice. 
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12.4.2.2. GEOMETRIA EVOLVENTEI. Evolventa este curba descrisă de un punct 
invariabil legat de o dreaptă care se rostogolește fără alunecare pe un cerc fix numit 
cerc de bază (fig. 12.94). Pentru un punct curent Q al evolventei conform definiției rezultă 
QT = arc TT, adică Ry(0z + ana) = Rp tg aa, astfel că ecuațiile evolventei in coor- 
donate polare sînt 

Ro 


Ra = — ; Ong = tg az — ana = inv ARs (12.91) 
COS X pz 
iar in coordonate carteziene 
X = Re sin Op; y = Ra cos Ógs. (12.92) 


In relațiile de mai sus intervine funcția involutá (inv) de gpg, care in forma generală se 
defineşte ca diferența dintre tangentă de a si unghiul a. exprimat în radiani, adică 


inva = tg a — a, (12.93) 
valorile acestei funcții fiind cuprinse în tabelul 12.52. 
Elementele geometrice ale evolventei pentru un punct Q situat la o rază Ry sînt 


următoarele: raza de curbură pg, arcul evolventei sg; de la origine la punctul Q și coarda 
evolventei £g; corespunzătoare arcului sg. Mărimile acestora rezultă din figură, adică 


1 
Oz = Ro tg arri SEs = SS Ro t8? apr) ggs = VR? 4- R2 — 2RyRg cos Oz: (12.94) 


Arcul evolventei spa și coarda acesteia ggg; cuprinse între punctele Q, si Q 


Ges s : 2 
ale evolventei (fig. 12.95), corespunzătoare razelor Ra, si Rap, sint 


1 
SEzi2=-— Ro(t8? drea — tg? arzı); 
2 (12.95) 


Gras = f Riit R25 — 2 Rz Fg, COS (inv &pgz5— ÎNV arzı) 
unde xg; se determină pentru diferite raze conform (12.91). Unghiul la centru corespun- 


zător celor două puncte Q, si Q, ale evolventei este 


05,9 = 05, — Dat = inv apa — inv Oper (12.96) 
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Fig. 12.96 


Două puncte Q si Q' ale aceleiași drepte (fig. 12.96) care se rostogoleste fără alune- 
care pe un cerc de bazá descriu douá evolvente echidistante, cáci distanta dintre acestea, 
măsurată pe direcția, normalei comune este egală cu QQ’ = arc. 7979 = pv unde fp 
este pasul evolventelor pe cercul de bază, căruia îi corespunde un pas unghiular 


CH Db. (12.97) 

Rp 
Pasul celor două evolvente, pe un cerc de rază Ry este fg;— arc QQ” si rezultă din 
Pb = Pre COS Gre (12.98) 


Ecuațiile evolventei în coordonate polare mobile (fig. 12.97) pentru cercul de ros- 
togolire identic cu cel de bază, sînt 


po =x; Gëss Ui xp—arc TT, (12.99) 
iar pentru un cerc de rază Ry 


Or = X,COSQ,; Or = arc cos 8. Xp = arc Te, T,. (12.100) 
R; 

12.4.2.3. CREMALIERA DE 
REFERINȚĂ. Cremaliera de referin- 
tá este cremaliera teoretică cu forma 
$i dimensiunile relative determinate 
care serveste la definirea geometricá 
a danturii unui sistem de angrenaje 
cilindrice. În cazul general această 
cremalieră are dinții înclinați, defi- 
nirea profilului fiind făcută în sec- 
tiunea normală pe direcția dintelui 
(rar în secțiunea frontală). 

Cremaliera de definire a danturii 
cu profil evolventă are flancurile 
plane, respectiv profil  rectiliniu 
Fig. 12.98 (fig. 12.98). Profilul de referință este 
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profilul normal pe direcția dintelui acestei cremaliere. Acest profil este definit în raport 
cu o dreaptă de referință, pe care grosimea dintelui este egală cu a golului. Pentru 
definirea cremalierei de referință, în unele cazuri se poate folosi profilul frontal. 

Mărimea, profilului de referință este dată de modul, care, prin definiție, este rapor- 
tul dintre pasul de referință si m, adică, 


m = . (12.101) 


Modulul este o márime standardizatá, ale cárei valori sint cuprinse in tabelul 12.42. 
Cremaliera de referință avînd două secțiuni principale, normală și frontală, rezultă 
un modul normal mp și un modul frontal mgp. Profilul de referință fiind profilul normal 
rezultă că mm (în cazuri excepționale my) trebuie să aibă valori standardizate. 

Profilul de referință este standardizat prin mărimi adimensionale, rezultate din ra- 
portarea lungimilor la modul. 

Elementele geometrice ale cremalierei de referință sînt cuprinse în tabelul 12.53, 
pentru profilul de referință normal si frontal, funcție de unghiul de înclinare de referință Bo, 
a cărui valoare se alege funcție de anumite criterii de ordin funcţional sau tehnologic. 


Tabelul 12.53 


Definirea elementelor cremalierei de referință 
————————————————————————————— 


Definirea Valorile 


Denumirea parametrului Simbolul parametrului standardizate 


| Unghiul de înclinare de referință a din- 
| 
| 
| 
H 
I 


telui Bo n ES 
| Unghiul normal al profilului de referință | «5 — 20° 
| 
| Coeficientul normal al înălțimii capului de 
de referință fon — 1 
Profil 
normal | Coeficientul normal al jocului de referintá 
la fund Won — 0,25 
| e ^ 
Modulul normal Mny m v.tab 
| 12.42. 
| Pasul de referință normal Pon TMy 


| 
| 
| 
i 


Raza normală de racordare Yon max.0,38 mpn | 


Observaţie 1. La prelucrarea roților dințate cu cuțit roată de mortezat sau cu severe se admite 
€, = (0,25 ... 0,35) m. 
2. 1n cazuri exceptionale (danturá interioară) se admite mr = m (valoare standardizată). 
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Tabelul 12.53 (continuare) 
| Se, 
s . Sim- Detinirea N alorile 
Denumirea parametrului bolul parametrului | See: 
dizate 
| 
Unghiul frontal al profilului de referință Goar | tg coș = „ij 
| = tg Xgn/COS Bo e 
| 
Coeficientul frontal al înălțimii capului de | 
. " P 3 ^ - | 
: referintá " Jon COS Oo | 
Profil : Zut on - 
frontal - š : nue | 
Coeficientul frontal aljocului de referintá | 
TT | 
la fund Wof | Won COS Bo | 
| asc tii s Ke 
| | 
Modulul frontal my mn Cos Bg ÎL ea 
Pasul de referință frontal bof | fonícos Bo ^" 
| | | 
Înălțimea capului de referință EI fonts — Jane | m 
Jocul de referintá la fund | co | Wonn = "arr 0,25 m 
Înălțimea piciorului de referință bo | 49 o Co | 1,25 m 
| 
| Înălțimea dintelui de referință ho | ao + do | 2,25m 
Cremoleră 
dereferintă ` generatoare |.s 
Ai 
c A 
vil SCHEER 
A FW T 
si 7 
Fig. 12.99 "ig. 12.100 
Negativul cremalierei de referintá este cremaliera generatoare (fig. 12.99), care 


serveste la definirea sculelor de danturat. 

Un caz particular al cremalierei de referință este cel cu dinți drepți (By = 0). În 
acest caz cele douá sectiuni principale, normalá si frontalá, se suprapun, astfel cá la denu- 
mirea diferitelor elemente nu mai este necesară precizarea „normal“ sau „frontal“, de 
asemenea la simbolul acestora nu se mai scrie indicele n sau f. 

În scopul îmbunătăţirii condiţiilor de funcționare a angrenajului se recomandă 
modificarea danturii prin flancarea de cap a dinților, care atrage după sine flancarea 
dinților cremalierei de referință, (fig. 12.100). Dimensiunile recomandate ale flancárii 
sînt cuprinse în tabelul 12.54. 
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Clasa de precizie | 6 7 8 
| Dinti 
| drepţi | v > 10 v6 v4 
Viteza periferică, | 
m/s | E 
| BH. » > 16 | > 10 DER 
înclinați | 
Li I | 
| | 
| j 
Mn grin mn gr[/mq, | Mn gr|mMn 


Adincimea flancării gp | 2—2,75| 0,010 2—2,5 0,015 2—2,75 0,020 
in ume de moans 2,75—3,5| 0,012 " 0,018 
lul normal mpy (va- 3—4,5 0,008 ' A 
loarea limită este 3,75—5 0,010 3.75—5 0,015 


0.09. A S 
8r max 70,02 ma). 


5,5—7 0,009 5,5—8 0,012 
| 5—10 0,006 S UK 
8—11 0,008 9—16 0,010 


" 12—20 0,007 12—25 0,009 
11—16 0,005 x 
22—28 0,006 28—50 0,008 


Observaţie. Înălţimea ilancării hp se recomandă cît mai apropiată de valoarea maximă Ap maz = 0,45 mn- 


Pentru roțile dințate din clasele de precizie 3... 5 și pentru cazul fabricării angre- 
najelor în serie mare, mărimile flancării se stabilesc, de la caz la caz, în funcție de condi- 
țiile de funcționare. Din considerente tehnologice se poate face si flancare de picior, 
sau chiar protuberantá, definite pe cremaliera generatoare. 

La realizarea flancárii se va avea in vedere reducerea gradului de acoperire al angre- 
najului, care nu trebuie să scadă sub valori limită admise. 

12.4.2.4. ROATA DINȚATĂ CILINDRICĂ. Din punct de vedere geometric o roată 
dințată cilindrică este definită prin numărul de dinți z, profilul de referință, unghiul de 
înclinare de referință, deplasarea specifică de profil, modulul și lățimea danturii. 

Numărul de dinți este elementul care definește roata dintatá din punct de vedere 
cinematic în cadrul angrenajului căruia îi aparține. Numătul de dinți este limitat infe- 
rior de considerente legate de profilul dintelui, iar superior de considerente tehnologice 
şi gabarit. 

Profilul de referință definește profilul dinților roții. Aceasta se face prin profilul 
de generare (negativul celui de referință), care definește elementul de generare (scula). 


Unghiul de înclinare de referință definește direcția dintelui în raport cu generatoarea 
cilindrului de divizare al roții dințate. Acest unghi aparține cremalierei de referință si 
prin cremaliera generatoare se reproduce ca mărime pe cilindrul de divizare ca unghi de 
înclinare de divizare a dintelui (unghi de înclinare a dintelui), care este unghiul ascuțit 
dintre tangenta la linia dintelui pe cilindrul de divizare și generatoare acestuia. 

Unghiul de inclinare de referință poate fi By = 0, în care caz roata dintatá este cu 
dinți drepți, sau 8, Æ 0, în care caz roata dintatá este cu dinți inclinati. 
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În cazul angrenajului cilindric paralel cu dinți inclinati valorile uzuale ale lui Bo 
sînt cuprinse între 8?...16?. Pentru roti apartinind angrenajului cilindric încrucișat 
acest unghi în mod frecvent are valori mult mai mari, de ordinul a 45? și chiar mai mult. 
Unghiul de inclinare de referință poate să ajungă la valori mari, care se apropie de 90°, 
în care caz roata dintatá devine melc (v. 8 12.4.4). 

Sensul de înclinare a dinților poate fi dreapta sau stînga. Conventional se consideră 
sensul de înclinare dreapta cînd linia dintelui, privit în lungul unei generatoare a cilin- 
drului de divizare, se îndepărtează de aceasta rotindu-se în sensul acelor de ceasornic. 
Sensul stînga este cel contrar sensului dreapta. Tot convențional se poate admite că sen- 
sul dreapta este pozitiv (+), iar stînga, negativ (—). 

Unghiul de înclinare a dinților constituie un element de reglare a mașinilor de dan- 
turat. La reglarea unora dintre mașini, în formula de calcul a roților de schimb, intervine 
raportul 7/sin Ba, care trebuie să rezulte ca raportul a două produse de numere întregi. 
De aceea, la stabilirea unghiului de înclinare a roților, mai ales atunci cînd By este mare 
sau lățimea danturii este mare, pentru asigurarea preciziei acestuia este indicat să se 


aleagă By pornind de la un raport 
sin B, 
întregi (care să nu aibă factori primi prea mari). 

Deplasarea specifică de profil intervine la definirea poziției relative a celor două 
flancuri ale unui dinte al roții. Aceasta este consecința modificării în direcție radială a 
poziției relative a elementului de generare în raport cu roata dintatá de generat, față 
de o anumită poziție relativă de referință. 

Deplasarea de profil x şi respectiv deplasarea, specifică de profil se definesc la gene- 
rarea danturii unei roti dințate cilindrice cu o cremalieră generatoare. Poziția relativă de 
referință este considerată cea la care dreapta (planul) de referință a cremalierei generatoare 
este tangentă, la cercul (cilindrul) de divizare al roții ce se generează. Faţă de această 
poziție de referință cremaliera generatoare poate fi deplasată ; în această situație, o altă 
dreaptă paralelă la dreapta de referință, numită dreaptă de divizare, este tangentă la 
cercul de divizare al roții generate (v. fig. 12.101). Distanța dintre dreapta de referință, 
Si dreapta de divizare este deplasarea de profil. Sensul pozitiv al deplasării de profil 
este considerat acela care are drept efect mărirea arcului de divizare al dintelui, adică 
pentru roata dintatá exterior acest sens este cel de îndepărtare de axa roții, iar pentru 
cea dintatá interior cel de apropiere de axă. 

Deplasarea specifică de profil E este raportul dintre deplasarea de profil și modul. 
În cazul roții cu dinţi inclinati rezultă deplasare specifică normală și respectiv deplasare 
specifică frontală, adică 


exprimabil printr-un raport a două numere 


x X X 
E= 2, ga. Ep Be (12.102) 
m Mn mg 


În funcţie de mărimea deplasării specifice de profilrotile dințate se împart în trei cate- 
gorii si anume: roti dințate zero (E = 0), roti dințate plus (E > 0) si roti dințate minus 
(5 « 0). A 

Modulul definește mărimea cremalierei de referință si respectiv generatoare. În conse- 
cintá acesta defineşte şi mărimea roții dințate în secțiune frontală. Pentru reducerea 
numărului de tipodimensiuni ale sculelor de danturat modulul trebuie să se încadreze 
în valori standardizate (tabelul 12.42). 

Lăţimea danturii caracterizează lungimea dintelui și constituie unul din elementele 
care asigură rezistența acestuia, alături de materialul din care este confecționată roata 
dintatá. Pentru definirea adimensionalá a látimii danturii se introduce în calcule coeficien- 
tul de látime al danturii, care este definit ca raportul dintre látimea danturii si una din 
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márimile caracteristice ale rotii, respectiv angrenajului cáreia ii apartine. Acesta rezultá 
deci in mai multe variante: coeficient modular Ym; — modular frontal dur" — modular 
normal dun ` — axial VA; sau — diamentral dy allátimii danturii. Mărimea acestor coefi- 
cienti este definitá prin relatiile 


B Ymm Ug png Yman = Va = dm Da, (12.103) 


Limitarea mărimii látimii danturii si respectiv a coeficienţilor de lățime este dată de 
asigurarea contactului dinților conjugati în angrenare, pe întreaga lungime a acestora. 

Generarea danturii roților dințate cilindrice se realizează prin două procedee de bază, 
copiere sau rulare (rostogolire), în ambele cazuri existînd un element generator. În cazul 
procedeului prin copiere, elementul generator (scula) are profilul golului dintelui, iar în 
cazul rulării acest element are profilul conjugat roții ce se generează, generarea realizindu-se 
prin reproducerea mișcărilor relative de angrenare. Acest ultim caz este cel mai răspîndit 
și cel mai precis. 

Generarea prin rulare se poate realiza prin trei metode: cu cremalierá genera- 
toare (cuțit pieptene de mortezat), cu roată generatoare (cutit-roatà de mortezat) si 
cu melc generator (frezá-melc). 

În toate aceste cazuri profilul dintelui rezultă evolventá, existind însă diferente 
la zona de racordare a acestuia (diferă R; si R,), fără influență asupra comportării roților 
în timpul angrenării (la frezarea cu frezá-melc, calculul pentru R; şi P^, se aproximeazá 
ca fiind identic cu cel pentru generarea cu cremalieră). 

La generarea danturii unei roți dințate exterior de către o cremalieră generatoare 
(fig. 12.101) se reproduc mișcările relative corespunzătoare angrenării frontale plane. 
Din condiția de rostogolire pură rezultă că pasul frontal al cremalierei se reproduce pe 
cercul de divizare care este şi cerc de rostogolire, a cărui lungime este deci nDa = pos? = 
= mmy, de unde 


Da = mz. (12.104) 


Acest diametru depinde numai de modulul frontal și de numărul de dinţi al roții, fără să 
depindă de parametrii adimensionali ai cremalierei și de poziția acesteia la generarea 


Dia d J 
E d N 
reato dereternti) | 
Dreapta de divizare(! lire) 

Dreapta deangrenare `. | 


Fig. 12.101 


danturii, ceea ce inseamná cá pentru o roatá este un invariant caracteristic al rotii, care 
nu depinde de profilul de referință. Acest diametru se numeşte diametru de divizare și 
aparține unui cerc, respectiv cilindru, de divizare. Prin analogie dreapta de rostogolire a 
cremalierei poartă numele de dreaptă de divizare. 
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i „Polul angrenării P, la generarea, danturii este punctul de tangenţă al dreptei de Tabelul 12.55 (continuare) 
divizare la cercul de divizare, iar dreapta de angrenare este o dreaptă ce trece prin acest 
pol și este normală la profilul cremalierei generatoare. Dreapta de angrenare este tangentă > » 
la cercul de bazá in punctul T. : S : 
Un punct al profilului cremalierei generează un punct al dintelui roții cînd in mișcarea | | 
de generare ajunge pe dreapta de angrenare. Profilul frontal al dintelui generat de crema- Înălțimea capului de divizare aa + 0,5(De — Da) = m(f, + E) 
liera cu flancuri drepte este evolventă (arcul AU), racordată la fundul acestuia pri: 
curbă echidistantá a unei evolvente alungite. Virful și fundul dintelui sînt delimitate de Înălțimea piciorului de divizare ba + 0,5(Da — Dei 
arce de cerc, cu raze Re gi Ri 
d T€ Së SE TEE : ; , 103 EET 4 
La generarea danturii lungimile de pe dreapta de divizare se reproduc cu mărimea ináltimea dintelui h + 0,5(D, — Di) = aq + ba 
nemodificatá ca arce pe cercul de divizare. | E 360? ed v 
? MÀ "T T i e P i p T[Z — A z 
In cazul generării danturii drepte, profilul frontal al cremalierei generatoare este asul unghiular x | | | 
identic cu cel normal, astfel că nu-și mai au sens indicii f. Relaţiile de calcul al elementelor i vs ——— i 
See pie de e up e Aë EE EE Pasul (de divizare) Pa Tm = rale = Sa + dq 
geometrice ale roții dințate cilindrice cu dinți drepți şi respectiv dinți inclinati, sint c | u | 2 
prinse în tabelele 12.55 și 12.56 (v. și fig. 12.102 pentru roți cu dantură exterioară și Sep : s 0 | ' "nu 
3 : uo d cur X : A a 5, ST + 2% tg a) m = —f 
fig. 12.103 pentru roti cu danturá interioară din p. 728). CH Ha. Ge EE w ( 5 tg ao) Pa g 
Arcul de divizare al golului ta (0,57 — 2E tg ao) m = pa — sa 
Tabelul 12.55 ges = 
" EI ege eg TN : Semiunghiul de divizare al din- | Da salDa 
Elementele geometrice ale roții cilindrice cu dinți drepți deier 
Coarda de divizare a dintelui ga Dg sin % 
Denumirea Simbolul Relaţia de calcul EE g 
| , : : 
- K- EE Coarda de divizare a golului va Dg sin(0,5X — 94) 
1 2 3 23v » SW | 
n Înălțimea la coarda de divizare ka +0,5(De — Da cos 93) | 
| Ge | 
Numărul de dinți g ! a dintelui Si _ = 
| Unghiul profilului de refe- EN ët = 209 Pasul de bază Po Pa COS Go 
o | E = => —— 
A | rintá | 
A | 7 ` Pasul la raza Ry | PRz Pa COS &9[COS «az = Pahal ha = | 
“i Coeficientul înălțimii capu- fo Conform STAS 821-63 f, = 1 1 en ZER Son 
©% | lui de referință. | — e : 
o | C k uz 8 | d . . | 
© | Coeficientul jocului de re- Wo wy = 0,25 Arcul dintelui la rază Rz SRE | [sa + Dg(inv xg — inv are)] Re/Ra = | 
o LM | 
E ferintá | = Pus — ins | 
o ———— — 
a A —| | 
8 | Modulul m v. tabelul 12.42. i ` | Ge Ă , | 
ES — | Arcul golului la rază Ry | trs | [Za F Dalinv oa — inv arg)] Rz| Rg = | 
X pas Ae | 
Ge Deplasarea specifică E | = pre — SRe | 
E mt ee Da(Ra) E Semiunghiul dintelui la rază Ry 9 nz | Snz|2 Rz | 
Diametrul (raza) de vîrf De(R Da + 2m(f, + £) | s j 
) ete) 4 A Coarda dintelui la rază Ry ERT Ze sin Vaz 
Diametrul (raza) de fund, la Dj(Ri) y | 
generare cu: | Coarda golului la rază Ry URE 2Rg sin (0,5% — az) | 
— cremalieră generatoare Da F 2m(fy + Wa — & | 
ii Înălțimea la coarda ggg a din- az +0,5(De — Dprz cos Vaz) | 
— roatá generatoare (indice g) 2Ag F Deg | telui | 
Diametrul (raza) de bază Dot Ro) De cos a, | Unghiul de presiune la rază Ry ART cos Xgg = Ro/Re = Rg COS aale 
| | 
| | 
| 
| 
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Tabelul 12.55 (continuare) 


1 2 3 
Raza (diametrul) începutului pro- Ru (Du) — roată dintatá, generată de crema- 
filului lierá: 
Ry = Dm: 
r pp 
Ir 2 pu 4 fa Ss 
p z — — SP? + 4|——— 
| L (o — EU tg xs , 
— idem, generatá de o roatá gene- 
lc) H 
ES (si — nh F A, sin xg 
Lungimea peste n dinți La m cos ao[(n — 0,5) m + zinv ag] + 
+ 2Em sin ag 
2E 
unde n = z —— + 0,5 F 25 tg a 
0? Te 
rotunjit la valoare întreagă 
Coarda, constantă a dintelui Ze TM cos? Go ao 
(danturá exterioará) 2 | GST e 
Înălţimea, la coarda constantă ke 


a dintelui (dantură exterioară) 


*) Se are în vedere diametrul de virf real. 


n[^ — = sin 220) ; 0,74758 m 


Tabelul 12.56 


Elemente geometrice ale rotii cilindrice cu dinti inclinati 


Denumirea Simbolul Relatia de calcul 
1 2 3 

Numárul de dinti g 

Unghiul normal al profilului Gan | gan = 20? 
o de referintá sid | 
8 Coeficientul normal al pro- fon SPAS | FEES 
Ki filului de referință 
© — : - 821-63 - 
o |Coeficientul normal al jocu- Won | Wan = 0,25 (max. 0,35) 
uz lui de referintá la fund | 
3 Unghiul de inclinare de re- Bo Se recomandă f, = 10 ... 20? 
E ferintá 
.9 |Deplasarea specificá normalá Éni(2) Emite) = Era (v. 12.4.2.5) 
Hl |Modulul normal Mn Mp — m; v. tabelul 12.42 
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Tabelul 12.56 (continuare) 


1 | 2 3 
ÎN N N A 
Unghiul frontal al profilului de Goar tg op = tg äanlCos Bo 

referință — 
Coeficientul frontal al înălțimii fof fon Cos Bo 
capului de referință _ E 
Deplasarea specifică frontală Ep Em cos Bo A 
Modulul frontal | my mn|[cos Bo 
cs y |- E JA 
Diametrul (raza) de divizare | Da(Ra) myz f 
Diametrul (raza) de vîrf De(Re) Da + 2ma(fon + En) 
Diametrul (raza) de fund, la Di(Ri) 
generare cu: 
— cremalierá generatoare Da F 2mg(fon + Von — En) 
— roată generatoare (indice g) 2Ag F Deg 
Diametrul (raza) de bază Dy(Ry) Da COS Gar i 
| gy 
Înălțimea capului de divizare | aa -+0,5(De — Dal = mn(Jon + En) d 
Înălțimea piciorului de divizare | ba +0,5(Da — Di) 
Înălțimea dintelui h + 0,5(De — Di) = aq + ba 
Pasul unghiular X 2m|z = 360?[z 
Pasul (de divizare) frontal faf mmn, = TDalz = sag + taf 
Arcul de divizare frontal al din- Saf (0,57 + 2Én tg aon) mr = Par — taf 
telui " 
Arcul de divizare frontal al go- taf (0,57 — 2En tg &on)Mms = Pat — Saf 
lului 
Semiunghiul de divizare al din- Da saflDa 
«lui 
Coarda de divizare frontală a Zar Da sin Da 
dintelui 
Coarda de divizare frontală a vaf Da sin (0,5X — Dal 
golului 
Înălțimea la coarda de divizare ka 0,5(D, — Da cos Dal 
a dintelui 
Pasul de bazá frontal fof faf COS Xof 
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Tabelul 12.56 (continuare Tabelul 12.57 
OI e a a v ee E . TT P CNET: : 
1 » Limitele generárii danturii rotilor cilindrice cu dinti drepti 
e 3 
"EE — 
Pasul frontal la raza Ry braf | Paz cos Garleos ref = PapRal Ra = Denumirea Relația de verificare 
d | | = fprícos YXRzf 
Arcul frontal al di i la rază | : : 
Hg PRSE ART "eg [Sag + Da(inv oer — inv pell Ra= Roatá dintatá exterior 
" Pm = Praf — ÎRzf ` 
i p SEDI VEU ce I Raf las F Dg(inv Zur — inv nell R5] Ra= » : i ză 
(o | = PRaf — SRef : | Interferenţă la baza dintelui (subtăiere) Ru > Rp 
Semi hi intelui ZA 
iunghiul dintelui la rază Ry aa Sana |2 Rx pentru generare cu cremalierá: 
Coarda frontală a dintelui la ERzf 2R, sin Ogg | | 14 ` 
rază Ry i | £ 2——— sau z14(1— E | 
EH frontală a golului URzF | 2Rz sin (0,5x — 9g ) - pt €——— € 
a rază Ry | : E TEE . 
Unghiul d 3 : | _ Ascutirea dintelui Se = m[0,5x + 25 tg ge + z(inv æg — 
Unghiul de presiune frontal la a ; ee D MER " | mea dintelui pe cercul de vîrf | 
razi, Re Ser COS open = Ro/Rg = Ra COS zs! Ra | Ee |i dintelui pe ) —invag D* ; | 
e | Sa 
a 
Pasul elicei dintelui tx M 
icei dintelui PE TDaltg B, se > 0,5 m pentru dinți cáliti; 
Unghiul de înclinare a dintelui 9 Se > 0,3 m pentru dinți normalizati sau | 
tg = e Z V, P à 1t a at A 
la rază Ry nu 8 Pre = Da tg Del Da imbunátátiti 
Raza (di inceputului Y Ras » " ei A X : | 
EE începutului R(yDy) — roatá dintatá exterior, generatá de Roatá dintatá interior | 
! M cremalierá: | 
Ry = 0,5mp: i | 
i f Ascutirea dintelui Se = in[0,5 m + 2E tg e — z(inv ag — | 
SE y NS 2 | D, | 
i |: — Ufor — Ep? -- 4 ET" ` o — inv gell — ; 
| i tg of $e H Dg | 
— idem, generată de o ată Se soti xi | 
esto ala e EH, Bene | Se > 0,4 m pentru dinti cáliti; - | 
R | se > 0,2m pentru dinți normalizati sau | 
u= | imbunátátiti | 
y 2 2 2 š a " : | 
s R + (| Rè = Rig — Ag Sina, go)? ; Interferentá la capul dintelui Re > Rp | 
— roată dintatá interior, generată , S Á | 
de o roatá generatoare (indice g): Setzt? cercurilor de bază la ge- Ry — Rog Z Ag | 
nerar | 
Ru = | 
Fass D vw es | 
|z y 3 $ e im Interferenta la iegirea din angrenare v. tabelul | Analog angrenării. | 
b + (Y Reg — Rig + Agsin arpg)? (trohoidală) 12.60 Indicele 2 corespunde roții | 
- : , dințate de generat iar in- || 
Lungimea pest i ră înv ! m e S BS | 
8 peste n dinți La Mn COS lonl(n — 0,5) x + z inv agf] Interferenţă la pătrunderea radială v. tabelul dice 7 roții dințate gene- | 
+ 2Enmn sin on 12.60 ratoare 
unde: 
nmm Zar WEE E La generarea danturii apar unele limite cum ar fi ascutirea dintelui sau diferite inter- 
S 180° cos? 8 PS : n 18 Xon ferente. În vederea încadrării in acestea este necesară efectuarea unor calcule de verificare. 
St fa zi S În tabelul 12.57 sînt date relaţiile de calcul de verificare. În caz de neîncadrare în limitele 
rotunjit la valoare întreagă respective se influiențează asupra deplasării specifice de profil sau se reduce înălțimea, | 


Fig. 12.104 


AS 


Es / vu 


/ 7 
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dintelui, respectiv diametrul de vîrf. În cazuri extreme se modifică parametrii cremalierei 
de referintá. Definitivarea elementelor geometrice ale roții dințate se face după verificările 
necesare angrenării cu roata conjugată. 

12.4.2.5. ANGRENAJUL CILINDRIC PARALEL. Angrenajul cilindric paralel 
este format din două roti dințate cilindrice conjugate în angrenare, avînd axele paralele. 
Angrenajul este exterior, cînd ambele roti au dantura exterioară, sau interior, cînd una 
din roti are dantura interioară. Acesta poate fi cu dinți drepţi (Ba = Bas = 0) sau cu 
dinți inclinati (Bog = F Bos 4- 0). 

Elementele cinematice si geometrice (fig. 12.104 si 12.105) ale angrenajului cilindric 
paralel cu dinti drepti si respectiv cu dinti inclinati sint cuprinse in tabelele 12.58 si 
12.59. 1n cazul angrenajului cu dinti drepti nu-si mai au sens indicii f din fig. 12.104 si 
12.105. 


Tabelul 12.58 
Elementele angrenajului cilindric paralel cu dinti drepti 


Denumirea Simbolul Relatia de calcul 
1 2 3 
| 
> pe er T să | y. S e ` 
Profilul de referință | doi; fo; Ug Valori standardizate : aas 20? ; fac 1 
wy = 0,25 
Numărul de dinți al roților | Z1; Za Zi « 23 
Deplasarea specificá de profil eg 
Modulul m v. tabelul 12.42 
Raportul de transmitere | Zug sia Pa EE 1 
E "` Se CH See CS 
| £l Kä 
Raportul de angrenare Ys Za 


Unghiul de angrenare EI + inv &g 
Distanța dintre axe de referință A9 0,5m(22 + 2) = 0,5mz (iz + 1) 
Distanța dintre axe A 4 COS Ge e 
eeh 
= - d £ 
Dell COS Oo 24 
Da = 


Diametrul (raza) de rostogolire SS pcr 


Käl 
Ga 
© 
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Tabelul 12.58 (continuare) 


Lungimea de intrare în angrenare| k ; 
& Ge : + VR e Ri F F Rya Sin Ge 
P 
Lungimea de ieșire din angrenare k 2 2 : 
ai ? pren £ y 23, — Rb, — Ry sin ap 
| 
Lungimea (segmentului) de an- | k ki + ke 
grenare | 
E A | | 
Gradul de acoperire D | k 
| = Eu F op = 
ji Eg 
| TM COS Go 
| 
| e 
| | 2 2 2 EOS 
| fe 33, EY 85, Ri ode, 
| TM COS Go 
Razz (diametrul) Ja: Lia S 4 Va nh zi P D 
profilul activ Rb, + ( Rea — Ris — A sin aj 
| Raz(Daz) i m 2 
Ta + (J 83, — RA — A + A sina,) 
Tabelui 12.59 


Elementele angrenajului cilindric paralel cu dinți înclinați 


Weg ———— 


Denumirea | Simbolul Relaţia de calcul 
| 
1 2 3 
| 
ul de referință | con: Jon; Won | Valori standardizate: gan = 20^; 
fon = 1; won = 0,25 
Numărul de dinți al roților £i; Za Ze Za 
Deplasarea specifică normală Ein; Eon 
| 
Modulul normal | Myn Mn = mMm; v. tabelul 12.42 
Unghiul de înclinare de referință l Bo: Boz | Poi Boz = Bo 
| 
Raportul de transmitere Zus Za v, d. 
Les bis — 
Zi 121 
; | 
Raportul de angrenare Ge Za 
| 
id 
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Unghiul frontal al profilului de ET eg tg Xon 
de referintá 5 %of "ar 
^ | COS De 
z | RT 
Modulul frontal mg Mn 
| 
| cos Bo 
Unghiul de angrenare frontal o i E n Ee . 
8 8 | rf inv app = 2 en tg Xon + inv cop 
| Zi Za 
Distanța dintre axe de referință | A 0,5 milza +z) = 0,5 mei, + 1) 
Distanța dintre axe A cos X E 
Sa . A, — 1 = Ry 4 R, 
COS &rf 
Dote COS Goar 
| Dai 
| COS yg 
Diametrul (raza) de rostogolire 
i TM T Dra(Rro) COS Goar 
Da, 
cos Dirr 
Gg te H a 2 2 — 
Lungimea de intrare in angrenare ki di y 23, — Rl, F R,, sin D 
ime ieşire di | ud E , 
Lungimea de iesire din angrenare Re EA — Rh — Rp Sin arp 
Lungimea (segmentului) k ki + he 
de angrenare q 
Gradul de acoperire frontal Ef k 
TMg COS Zut 
Gradul de acoperire suplimentar É, B sin fj, 
TMn 
Gradul de acoperire total Et Ef + Es 
Raza (diametrul) profilului Ra1(Da) xd Va — nh did d 
activ | bj + (Y Re — Rb, — Asin gyf 
Raz(Daz) 


Vei, E dei — Rb F Asin rg)? 
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Continuitatea angrenárii celor două roti dințate este asigurată prin intrarea in angre- 
nare a perechii de dinți următoare, înaintea ieșirii din angrenare a primeia. Pentru angre- 
narea frontală această continuitate este exprimată prin gradul de acoperire definit ca 


arcul de angrenave AB, 4,5, Ilia 
Er = = = = 3 
Pasul de rostogolire Pr Pr Pb 


Angrenarea este asigurată cînd e > 1. În afară de aceasta este necesar ca în angre- 
nare flancul activ al dinților conjugati să se încadreze în flancul utilizabil (profil evol- 
ventă), pentru a se evita interferenţe. Aceste condiții impun un calcul de verificare al 
angrenajului conform relațiilor din tabelul 12.60, pentru încadrarea în limitele angrenării. 


Tabelul 12.60 
Limitele angrenajului cilindric paralel 
PN 


Denumirea Relaţiile de calcul 


km 


Angrenajul exterior 


Jocul minim la fund Cita) = A — [Rea + Ria] > 06,1 m 


Gradul de acoperire minim pentru angrenaje lente: e > 1,1 


pentru angrenaje rapide: e > 1,2 


Interferenţa în zona de racordare a 


Ra, > Ru; Rap Rus 
dintelui 


Angrenajul interior 


“Jocul minim la fund c, = Rea — Riu —A Olm 


Ca = Ri — Rea — A >0.1l m 


Gradul de acoperire minim Angrenaje lente: 


e > 
Antrenaje rapide: e > 1 


Interferenţa în zona de racordare a 


Ra > Rui; Raz < Ruz 
a dintelui 


Intersectarea cercurilor de bază 


Roz x Ro, <A 
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Tabelul 12.60 (continuare) 


Denumirea Relaţiile de calcul 


Interferenţa la ieșire din angrenare 


(trohoidală) 9, i293; v fig. 12.104 si 12.105; 
Observatie. La angrenajul zero apare . . 
cînd z — 2, <9 9, = Uu + inv Gen — ÎNV Ger: 


Pa = Pa + ÎNV defa — inv Ger? 

Rə — R$ — 4? s 
2RQA — 0^ 

Rh- Ra +A? 


005 fa = 7 
e2* 


cos di = 


ci ă aj radie 2x ; 
Interferentá la montaj radial SE sfe zx (n — J < Rea Sin 9,, + 


unde n = 1; 2; 3... Verificarea se face pentru 


toate valorile luin < T +1 


În funcție de deplasările de profil se disting următoarele tipuri de angrenaje: angre- 
naj zero (£, = Ep = 0), angrenaj zero deplasat (£j = — & Æ 0) la care distanța dintre 
axe A este egală cu distanța dintre axe de referință Ag, si angrenaj deplasat (5, + č: Æ 
Æ 0; A Ay) care poate fi plus (4 > Ag) sau minus (4 < Ay). 

Deplasările de profil se recomandă pentru îmbunătățirea condițiilor de rezistență 
şi funcționare. Acestea se recomandă după diferite criterii. În general (conform ISO 
TC60) se recomandă 

— pentru z, > 30, angrenaj zero; 

— pentru 2, < 30 si (2, + 7, > 60, angrenaj zero deplasat cu E, = — £, = 
= 0,03(30 — 2j); 

— pentru 30 < z, + za < 60 si z, > 10, angrenaj deplasat cu £, = 0,03(30 — z) 
şi Ep = 0,03(30 — 2); 

— pentru (2, + za) < 30, angrenaj deplasat cu £, + £, = 0,90 si El = Zellen, 

12.4.2.6. CALCULUL DE REZISTENȚĂ. Principalele criterii de calcul de rezistență 
al angrenajului cilindric paralel sînt: rezistența flancului dintelui la solicitare de contact 
şi rezistența dintelui la rupere. 
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Din condiţia de rezistență la contact se determină 


| % [1826 3 KPE, cos? 5118,7 V KM, E, cos? 8, 
4 — hti) T e] TUE -gg EE 
ak 91, Sin 20,4 Oak 


Zei 4 Sin 20,4 
care pentru roti din oțel (Es = 2,1. 105 N/mm?) devine 


3[7 3 
— e 837  KPcos?f 3/7 (27 : x: 
A = 108, + 1) II ` | LUN Ele ms gif, 3- Dp [| ru 995 Pa ricos 
ak ] nigba Sin 2t, Cak) iza Sin 2opm 


Efortul unitar de încovoiere la baza dintelui este 


im 


f 6,08 . 106K P cos B 6,37 . 10KM pi C08 Bo — 
5; = : y 5 0 « Os (12.107) 
mz ys, Bn, m?zyyg, B. 


În relatiile de i S S-z i i 
2 In relațiile de mai sus s-a notat P [kW] — puterea, n, [rot/min] — turatia roții 7, 
eier [N.m] — momentul de rásucire al roții 7 și A [mm] — distanța dintre axe. Modulul 
de elasticitate echivalent Ez [N/mm?] rezultă funcție de modulele de elasticitate ale mate- 
vialelor celor două roti 


1 Tri FN 1 12 
mes Es S (12.108) 
A ës E i 
Valorile maxime recomandate pentru coeficientul de lățime (4 sînt cuprinse în tabelul 


2 ^oeficie » fO > e LX ; c A 
12.61. Coeficientul de formă yg rezultă conform fig. 12.106, funcție de ze si £4, unde: 


2 


£g Se (12.109) 
cos? B, 


Tabelul 12.61 


Coeficientul de lățime (Q4 


Felul transmisiei Va = A 
A 
E NI 
Transmisie deschisă 0,1 —0,3 
Cutii de viteză cu.roti baladoare| 0,12—0,15 
| 
Reductoare 
v = 8..25 mjs 0,1 —0,3 
v2: Bt nis 0,2 —0,6 
we 33s 0,3 —1,0 


Observaţie. Valorile „mici se referă la roti montate în consolă, angrenaje cu dinți 
drepți si arbori puţin rigizi 
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Fig. 12.106 


Tensiunile admisibile c,, $i c,; rezultă în funcție de material şi de condițiile de func- 
tionare (v. $ 12.4.1.6 ...). Coeficientul K este definit în $ 12.4.1.8, unde Kpg rezultă din 
fig. 12.107, iar Ke = 0,9%, > 1. 

În relaţiile de calcul semnul superior se referă la angrenajul exterior, iar semnul 
inferior la angrenajul interior. Pentru angrenajul cu dinți drepți Be = 0, iar Ke = 1. 

12.4.2.7. METODICA DE CALCUL A ANGRENAJULUI CILINDRIC PARALEL. 
Aceasta este diferitá pentru cele patru tipuri distincte de angrenaje (interior, exterior, 
cu dinți drepți sau înclinați). Pentru toate cazurile numărul necunoscutelor este mai mare 
decît cel al relațiilor de calcul, fapt care obligă la adoptarea inițială a anumitor elemente 
asupra cărora apoi se revine pentru definitivare. 

În continuare se indică metodica de calcul pentru angrenajul exterior. 

Date initiale. Se cunoaște raportul de angrenare Ze, turatia la intrare în angrenaj 
n [rot/min], puterea transmisă P [kW], de regim și maximă, sau momentul de torsiune 
Mr[Nm], si regimul de funcționare. 

Determinarea distanței dintre axe din condiția de rezistență la contact.*). Se calculează, 
cu relația 12.105 sau 12.106 în care initial se aproximează un & «y = 20° şi K = 1,25... 
-.. 1,35. Se adoptă materialul rezultind o, pentru perioada de regim si perioada de incár- 


ij 


*) La durități foarte mari ale flancurilor dinților dimensionarea se face din condiţia de rezistenţă la în- 
covoiere. 
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Fig. 12.107 


N FA 


care maximă (v. 12.4.1.6), unghiul de inclinare f şi coeficientul de lățime Va (v. tabelul 
12.61). Aceasta, se poate stabili și din fig. 12.108. (corelatia dintre scări este marcată 
prin semne identice). 

Calculul se efectuează de două ori, pentru perioada de regim si respectiv pentru încăr- 
carea maximă. Se adoptă valoarea maximă rezultată pentru distanța dintre axe A, care 
se rotunjește la o valoare întreagă, standardizată sau impusă de condiții constructive. 

Determinarea parametrilor de definire a angrenajului. În cazul angrenajului cilindric 
cu dinți drepți se admite initial angrenaj zero sau zero deplasat rezultind numerele de 
dinți si modulul din relațiile 


23 = îmi m = — , (12.110) 


care duc la mai multe variante, ce se obțin dindu-se valori crescătoare pentru z,. Se 
adoptă varianta pentru care m se încadrează in Ym = Bim = 5... 15, rotunjindu-se la 
o valoare standardizatá. 

Se modifică A în mod corespunzător (pentru angrenaje zero sau zero deplasate cu 
€, = 0) sau se determină unghiul de angrenare din expresia distanței dintre axe, adică 


cos ap = PELE T) cos ao (12.111) 
A 


rezultind suma deplasărilor specifice a profilelor 


Tur inva, — inva | 
E Eee Ep (12.112) 
2 tg ag 


se adoptă č, si E, în cadrul acestei sume, ţinîndu-se seamă de încadrarea în limitele gene- 


rárii danturii. Se recomandă £, > £,, eventual alegere invers proporțională cu numerele 
de dinți. 


p[k]. 03 


“rromi v, 
5 40 420 


24 20 160 
t 16128 


6 6k 512 
L4 32 206 


t6 48 36k 


8 3 10" 


DAS 
7/5, 
4 6 7 


53,6 710,07 
a ak 


Exemplu :i 
Fig. 12.108 
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În cazul angrenajului cilindric cu dinți înclinați se procedează analog. Se determină 
Zj, Zo Și m din relațiile 


Za sz îşi My = — cos fs; (12.113) 


calculul efectuindu-se pentru mai multe valori ale lui z,. Sc adoptá o variantá pentru 
care Ymn = Bis = 8...40, my rotunjindu-se la o valoare standardizată. 


Se calculeazá unghiul de inclinare a danturii, adicá 


cos, cS SE aN (12.114) 


24 


Angrenajul rezultat este un angrenaj zero sau zero deplasat. Pentru ultimul caz se 
adoptă č, = — £,; valorile recomandate fiind funcție de condițiile impuse pentru înca- 
drarea în limitele generării danturii sau valori recomandate pentru îmbunătăţirea condi- 
tiilor de rezistență și funcționare (v. $ 12.4.2.5). 

In cazul cînd se urmărește realizarea unui angrenaj deplasat se determină unghiul 
de angrenare frontal 

malzy + 22) 
COS gun = — —— —À COS Gar (12.115) 
24 cos a 


adoptindu-se oe diferit de cel rezultat in (12.114), impus de alte condiții suplimentare 
(tehnologie, roți existente etc.). Unghiul gar se determină din 


tg 
enne ZS, (12.116) 


Calculul geometric. Cu parametrii determinati se cfectucazá calculul geometric al 
angrenajului conform tabelelor 12,55— 12.59. 
Lăţimea danturii. Din (12.105) sau (12.106) se explicitează coeficientul da, care se 
recalculeazá cu valorile reale ale tuturor mărimilor. Lăţimea danturii rezultă din 
B = had, (12.117) 


care se rotunjeste la o valoare întreagă. 

Verificarea la rezistența la rupere a dinților. Calculul se efectuează conform relației 
(12.107) pentru cele două cazuri de încărcare (de regim şi maximă). Calculul initial se face 
pentru roata 7 (cu număr mai mic de dinți), iar pentru roata 2 rezultă prin comparație 


y 
s; = L 6i, X Gaia. (12.118) 
Jea 


În caz de neverificare se mărește deplasarea, specifică de profil, aceasta influentind 
asupra coeficientului de formă. La nevoie se adoptă o altă variantă cu numere de dinți 
mai mici. 

Angrenajul interior. La acesta de obicei este hotáritoare rezistența la rupere a din- 
telui, astfel că dimensionarea începe cu determinarea modului m, explicitat din relația, 
(12.107), veriticarea făcîndu-se la solicitare de contact. 
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12.4.3. ANGRENAJE CONCURENTE CONICE 


12.4.3.1. NOȚIUNI INTRODUCTIVE. La angrenajele concurente axele roţilor sînt 
drepte coplanare neparalele (care se intersectează deci), astfel că suprafeţele de rostogolire 
ale roților in angrenare formează o pereche de conuri tangente care se rostogolesc unul 
pe celălalt fără alunecare (fig. 12.86, c). În anumite condiţii ale mișcării relative a roților 
(v. 8 12.4.3.5.) una dintre suprafețele de rostogolire se transformă într-un plan (avînd 
rolul unui con particular), roata aferentă: devenind o roată conică particulară denumită 
roată plană. În cazul angrenajelor concurente conice, conurile de rostogolire constituie, 
de regulă, si conurile de divizare ale roților. În funcţie de relaţia dintre aceste suprafețe 
conice se pot deosebi: angrenaje concurente conice exterioare (fig. 12.109); angrenaje 
concurente conice interioare (fig. 12.110); angrenaje concurente conice cu roată plană 


Fig. 12.109 


Fig. 12.110 


(fig. 12.111). În fig. 12.109, 12.110 si 12.111 aceste angrenaje sînt reprezentate în două 
feluri: a — schematic si b — în secţiune axialá. 

Formele conurilor de rostogolire sau de divizare, ca si ale oricăror altor conuri carac- 
teristice danturilor conice, se definesc prin mărimile semiunghiurilor lor ; cînd semiunghiul 
conului de divizare este de 90°, roata conică devine deci roată plană. Rolul roții plane 
la angrenajele concurente conice este similar cu cel al cremalierei la angrenajele cilindrice. 
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Fig. 12.111 


Angrenarea la angrenajele concurente conice. Poziţiile succesive ale axelor instan- 
tanee de rotație în cele două mișcări relative ale roților (mişcarea roții 7 față de roata Z 
și mișcarea inversă) definesc formele conurilor de rostogolire ale celor două roti. Cînd rapor- 
tul de transmitere este constant, adică î, = const, suprafeţele respective sint conuri de 
revoluție [20]. În procesul angrenárii aceste conuri de rostogolire sînt tangente între ele 
de-a lungul axei instantanee de rotație I,a (fig. 12.112), care se află în planul axelor 
I, $i I, $i trece obligatoriu prin punctul de intersecție O al acestor axe. De aceea, două. 
roti dințate conice conjugate angrenează corect numai dacă virfurile conurilor de divizare 
(rostogolire) ale lor coincid cu punctul de intersecție al axelor în O; sprijinirea arborilor 
roților în lagăre trebuie să se realizeze constructiv în așa fel încît poziția axială a fie- 
cărei roti să fie reglabilă, pentru a asigura coincidenfa acestor puncte. Criteriul reali- 
zării acestei cerințe este natura contactului realizat între flancuri, ceea ce se verifică prin 
forma și poziția petei de contact în timpul angrenării. 

La angrenarea unor danturi conice conjugate, în orice punct de contact, normala, 
comună la cele două flancuri de dinți trece prin axa instantanee de rotaţie, adică prin 
generatoarea comună, de tangenţă, a conurilor de rostogolire. Această dreaptă constituie 
astfel axa procesului de angrenare, denumită şi axa polurilor de angrenare [20]. 

Dantura ccnicá evolventicá. Dantura unei roti 
dințate conice care are profile formate din arce de 
evolventă sferică pe sfere concentrice, avînd centrul 
d în vîrful conului de divizare, se numește dantură 
KU conicá evolventicá. 

Evolventa sfericá este o curbá sfericá descrisá de 
un punct legat invariabil de un cerc diametral al 
sferei, atunci cînd planul acestui cerc se rostogolește 
fără, alunecare pe un con, concentric cu sfera, denumit 

IL con de bază (fig. 12.113). Această curbă este antisime- 
"ci trică față de planul ecuatorial, prezentind pe acesta un 

punct de inflexiune (7). Deci la roti plane evolventice, 
profilele pe sfere sint arce de curbá in vecinátatea 
punctului de inflexiune, astfel cá flancurile de cap 
$i de picior prezintă curburi in sensuri diferite 
(fig. 12.114). 


Cercul diametral al carui punct descrie evolventa sferică 


Cercul ecuatorial 


Fig. 12.113 


Linia de angrenare pe sferă 
(Cere diametral) 


Fig. 12.114 
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La angrenarea profilelor apartinind unei perechi de roti dințate cu danturi conice 
evolventice, pe orice sferă concentrică, linia de angrenare este tocmai un cerc diametral, 
perpendicular pe profile în punctul de contact, acest cerc fiind totodată și cercul diametral 
al sferei care generează cele două evolvente sferice conjugate (fig. 12.115), în mod analog 
cu ceea ce se întîmplă la danturile cilindrice la care profilele sint generate de un punct 
legat de linia de angrenare care se rostogolește fără alunecare pe cercul de bază 
(v. 8$ 12.4.2.4). 

Danturile conice evolventice sînt foarte puţin utilizate în practică, danturarea lor 
realizindu-se prin metoda copierii. 

Dantura conică octoidală. Danturile conice folosite în practică sînt generate, de 
regulă, folosindu-se roti plane generatoare ale căror flancuri de dinți sînt suprafețe riglate, 
descrise prin mișcarea unor tăișuri rectilinii de-a lungul dinţilor. Aceste danturi, foarte 
puţin diferite ca formă de danturile conice evolventice, sînt denumite danturi conice octoi- 
dale după forma liniei de angrenare, care este o lemniscată sferică, denumită, și octoidă, 
întrucît are forma numărului 8 [5, 11]. În zona de angrenare a danturilor conjugate această 

Linia dearigrenare pe sferă 


_ (oclonda) ` 7 


s Cerc diametral 
Lira de angrenare pe sferă Ces ——À eg 
gi p 
Lan 2 "NN te? p 
X (cerc dametral) 


DA 


Fig: 12.116 


Fig. 12.115 


lemniscată sferică este foarte apropiată de cercul diametral respectiv care ar constitui 
linia de angrenare a danturilor conice în evolventă sferică (fig. 12.116). 

Particularitátile elementelor geometrice ale angrenajelor concurente conice. Supra- 
fețele conice care caracterizează dantura: conul de divizare, conul de vîrf (de cap), conul 
de fund (de picior) etc. introduc o serie de elemente geometrice noi față de acelea întil- 
nite la danturile cilindrice (fig. 12.117). 
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Fig. 12.117 


Dantura unei roți plane (fig. 12.118) se limitează prin două suprafețe frontale cilin- 
drice, una la exterior, cealaltă la interior. În mod analog la o roată conică dantura se 
limitează prin două suprafețe frontale conice, perpendiculare pe conul de divizare, denumite 
conuri frontale sau suplimentare. Intre cele două suprafețe frontale care limitează dantura 
există o infinitate de suprafețe similare; dintre acestea se fac referiri mai frecvente la 
suprafața frontală mediană (cilindrul frontal median la roata plană şi conul frontal sau 
suplimentar median la roata conică). 

Intersectiile dintre aceste conuri frontale și conul de divizare (respectiv dintre cilin- 
rii frontal și planul de divizare — la roata plană) constituie o mulțime infinită de cercuri 
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de divizare. Dintre acestea — prin convenție — cercul cel mai mare (deci la exteriorul 
danturii) se numește, de regulă, cerc de divizare (fig. 12.117). Pentru orice alt cerc de 
divizare, trebuie să se facă însă mențiunea necesară de definire, de exemplu cerc de 
divizare median, cerc de divizare la interior etc. 

La roţile dințate conice elementele geometrice ale danturii variază de-a lungul din- 
filor. Convenţia menționată mai sus se aplică și acestor mărimi. Deci elementele geo- 


D, 


1 
KS iS _Planul ge 
» referinla 


Cilindrul frontal exterior 


Fig. 12.118 


metrice (cu excepția unghiului de înclinare) corespunzătoare suprafeţelor frontale exte- 
rioare sînt denumite, de regulă, ca si la danturile cilindrice, fără alte menţiuni. Capul 
$i piciorul danturilor conice se caracterizează însă atit prin dimensiuni liniare cât şi prin 

unghiuri (fig. 12.117). e 
12.4.5.2. TIPURI DE DANTURI CONICE. După forma liniei dinților pe roata. 
planá generatoare se pot defini numeroase tipuri de danturi conice; dintre acestea se men- 
tioneazá numai tipurile folosite in mod curent: 


Dreaplà înclinată dantura conică înclinată si danturile conice 


TL— — curbe in arc de cerc, in arc de evolventá si in 
arc de epi- sau hipocicloidá (fig. 12.119). Dan- 
Dreaptă SE E G3 turile conice curbe avind unghiul de inclinare 
Em IN di median al dinților Bm = 0 sint denumite generic 
Tere AN. iL danturi zerol (v. $ 12.4.3.5). 
D C 


d Dantura conicá dreaptá. Se caracterizeazá 
prin aceea cá pe roata dintatá conicá dintii 
sint orientati de-a lungul unor generatoare ale 
conului de divizare; pe roata plană liniile din- 
tilor sînt drepte radiale, care trec prin axa roții 
plane (fig. 12.119, a). Roata plană generatoare 


a roții conice cu dantura dreaptă octoidală, are 
flancurile dinților constituite din plăci plane 
Fig. 12.119 radiale (v. fig. 12.138). 
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Dantura conică înclinată. Pe roata plană are liniile dinților constituite din drepte 
tangente la un cerc de tangenţă (fig. 12.119, b) ; pe roata conică liniile dinților au forma 
unor elice conice. Acest tip de dantură se mai numește și dantură conică, tangențială. 
Roata plană generatoare a roții conice cu dantură înclinată octoidală are flancurile con- 
stituite din plăci plane tangente la cercul de tangenţă, (v. fig. 12.139). 

Dantura conică circulară sau în arc de cerc. Pe roata plană are liniile dinților consti- 
tuite din arce de cerc (fig. 12.119, c); pe roata conică liniile dinților au forma unor elice 
conice. Roata plană generatoare a roții conice cu danturá circulară sau în arc de cerc are 
flancurile constituite din porțiuni de suprafețe (plăci) conice. După denumirea firmei care 
a lansat procedeul de danturare (pe baza principiilor elaborate de Boettcher), se mai nu- 
meşte si dantură GLEASON. 

Dantura conică în arc de evolventă sau dantura paloidă. Pe roata plană are liniile 
dinților constituite din arce de evolventă (fig. 12.119, d); pe roata conică liniile dinților 
au forma unor elice conice. Roata plană generatoare a roții conice cu dantură paloidă 
are flancurile constituite din porțiuni de suprafeţe riglate curbe avînd drept curbe direc- 
toare evolventele respective. După denumirea, firmei care a lansat mașinile de danturare 
(pe baza principiilor elaborate de Schicht și Preis) se mai numește și dantură KLIN- 
GELNBERG. 

Dantura conică în arc de epi- sau hipocicloidă (dantura eloidă). Pe roata plană are 
liniile dinților constituite din arce de epi- sau hipocicloidă (fig. 12.119, e si f); pe roata 
conică liniile dinților au forma unor elice conice. Roata plană generatoare a roții conice 
cu dantură în arc de epi- sau hipocicloidă are flancurile constituite din porțiuni de supra- 
fete riglate de aceeași pantă avînd drept curbe directoare epi- sau hipocicloidele respec- 
tive. Asemenea danturi se pot prelucra pe două feluri de mașini construite de către 
firmele FIAT și OERLIKON (pe baza principiilor elaborate de Mammano). 

Forma dinților la roțile conice. Se folosesc două forme clasice de dinți, şi anume: 
dinţi cu înălțime descrescătoare (spre vîrful de divizare; fig. 12.120 și 12.121), formă 
de dinți folosită în special la danturi conice drepte, tangentiale si circulare (danturi 
GLEASON) si dinti cu ináltime constantá (fig. 12.122), formá de dinti folosită in spe- 
cialla danturi conice paloide si eloide (dar se poate aplica și la alte danturi). 

Dintii cu ináltime descrescátoare se realizeazá in mai multe forme ; dintre acestea se 
deosebesc mai frecvent: dinți cu înălțime descrescătoare pentru joc la fund descrescător 
(fig. 12.120); la această formă virfurile conului de virf (de cap) şi conului de fund 


, 


Fig. 12.120 Fig. 12.121 
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(de picior) coincid cu vîrful conului de divizare ; dinţi 
cu înălțimea descrescátore pentru joc la fund con- 
stant (fig. 12.121), la care generatoarea conului de 
virf (de cap) al uneia dintre roti este paralelă cu 
generatoarea conului de fund (de picior) al celei- 
lalte roti (deci ya, = "ba respectiv Yas = Yo); la 
această formă vîrful conului de vîrf (de cap) O, nu 
mai corespunde cu virful conului de divizare Og 
sau al conului de fund (de picior) Oe, 

In cazul dinților de înălțime constantă si jocul 
la fund este constant; în general se recomandă 
realizarea angrenajelor cu joc la fund constant si 
în cazul folosirii dinților de înălțime descrescătoare 
pentru a se putea realiza la danturare raze de ra- 
cordare cît mai mari la baza dinților. 

12.4.3.3. ASPECTE PRIVIND DEFINIREA 

Fig. 12.122 SI REALIZAREA DANTURILOR CONICE. Pe 

baza principiului cinematico-geometric al generárii 

Dé prin înfășurare a danturilor, definirea danturii 

unei roți dințate conice se realizează, în majoritatea cazurilor, prin intermediul unui 

angrenaj de definire fictiv, constituit dintr-o roată generatoare, de regulă plană, si 

roata dințată conică ce se defineşte prin înfășurare, în mod univoc, în condițiile men- 

tionate in $ 12.4.1.3 (fig. 12.123). Roata plană complementará rotii plane generatoare 
constituie roata planá de referintá. 


In majoritatea cazurilor danturile conice se prelucreazá pe mașini de danturat pe 
care se programeazá constituirea unor angrenaje de realizare cu o roatá generatoare 
corespunzátoare ale cárei danturi se materializeazá prin mișcarea, táisurilor (de regulă 
rectilinii) ale unor scule așchietoare (fig. 12.124); prin mişcările de aşchiere și de avans 
ale sculelor, efectuate simultan și corelat cu mișcările corespunzătoare ale „xaților“ sug 
najului de realizare, flancurile dinților roții generate rezultă prin înfășurare tehnologică 
[6, 16, 17, 20, 22, 30, 36]. í ` 

Metoda generării prin înfăşurare indirectă cu o suprafață generatoare este metoda cea 
mai răspîndită. Pe baza ei perechile de roți ale unor angrenaje concurente conice sînt 
definite, și uneori realizate, prin perechi de roți plane generatoare congruent comple- 


Roolă plană generaloore 


oală pland de 
referință 
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mentare (fig. 12.125); prin aceasta aceeaşi laná — ys 
suprafatà generatoare este materializatá, de EG / 

o parte, pe flancul dintelui uneia dintre aroti dințate conice së 


roţile plane, iar de cealaltă parte pe flancul 
dintelui roții plane pereche. Conform teoriei 
angrenárii asemenea perechi de roti plane 
complementare generează prin înfăşurare 
danturi conice conjugate cu contact liniar. 
Asemenea danturi au însă dezavantajul de a 
fi foarte sensibile la erori ale poziției relative 
a axelor. 

În majoritatea cazurilor mașinile de 
danturat — din motive constructive — înlo- 
cuiesc roțile plane generatoare (fig. 12.126, a) 
cu roti cvasiplane generatoare (fig. 12.126, b) 
la care semiunghiul conului de virf (de cap) 
este de 90? (direcția de mișcare a sculelor 
de danturat în raport cu axa roții plane 
nefiind reglabilă). În asemenea situații: dan- Fig. 12.125 

i * E . SS ig, . = 
turile generate devin aproximative. Cînd x: 
dintii au dimensiuni mici efectele acestei 
aproximatii sint foarte reduse. Pe de altá parte, in special la danturi curbe, existá metode 
de corectare a danturii care permit realizarea unor danturi conjugate cu contact ;lo- 
calizat (teoretic punctiform), care sînt mult mai puțin sensibile la erori ale poziției rela- 
tive a axelor [16, 20]. J 

Metoda generării prin înfäşurare directă cu două suprafețe generatoare este o metodă 
aplicată la unele tipuri de danturi curbe (dantura conică circulară, dantura conică eloidă 
etc.) în special în scopul realizării danturilor conice cu contact localizat (fig. 12.127). 
La danturile curbe, localizarea contactului se poate efectua relativ simplu, realizînd 
flancurile convexe cu rază de curbură ceva mai mică decît raza de curbură a flancurilor 
concave pe roata conjugată (fig. 12.128). Aplicînd această metodă se folosesc perechi de 
roti plane generatoare conjugate cu contact liniar între flancuri (deci necomplementare). 


/ Suprafata generaloare 
aunui flanc 


Lë 
/ Roata plana generatoare 
aroti dintale conice 2 


T 


Conform teoriei angrenării asemenea perechi de roti plane generează prin infágurare 
danturi conice conjugate cu contact punctiform. Dacă însă curburile flancurilor celor 
două roti generatoare diferă între ele foarte puțin, după deformarea materialului dinți- 
lor sub sarcină, contactul teoretic punctiform se transformă în contact localizat pe o 
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porțiune relativ mare a flancurilor dinților, ceea ce se constată prin intermediul. petei 
de contact (fig. 12.127). 

Și în aceste cazuri mașinile de danturat înlocuiesc, de regulă, roțile plane genera- 
toare cu roti cvasiplane generatoare. Urmările acestei aproximatii se corectează apoi 
prin diferite procedee de reglare a mașinii [16]. 

Metoda generării prin înfășurare directă este o metodă care se aplică pentru mărirea 
productivității prelucrării. Se numește și metoda semiîntășurării, fiindcă dantura roții 
mari se prelucrează prin frezare de profilare (cu tăișuri rectilinii) fără a se aplica princi- 
piul înfăşurării. Roata mică se danturează apoi prin infágurare, reglind mașina de dan- 
turat în așa fel încît în angrenajul de realizare (angrenajul generator) respectiv, prin 


Fig. 12.127 Fig. 12.128 


mișcările tăișurilor sculelor așchietoare, să se reproducă o roată generatoare cît mai 
apropiată de dantura roții mari. Metoda a fost lansată de firma GLEASON sub denu- 
mirea de procedeu FORMATE, și oferă posibilitatea de a mări de 3—5 ori productivi- 
tatea prelucrării roții mari. 


12.4.3.4. ROȚI DINTATE CILINDRICE SI CONICE ECHIVALENTE. Anumite 
concluzii şi date stabilite în cazul angrenajelor paralele cilindrice cu dantură dreaptă 
evolventică (de ex. numărul minim de dinți, limitele deplasărilor specifice de profil, coe- 
ficientul de formă al dintelui etc.) se pot folosi și în studiul sau calculul angrenajelor con- 
curente conice pe baza roților cilindrice și conice echivalente, avînd aceleași dimensiuni 
ale danturilor. 


Rotile dințate cilindrice cu danturi drepte evolventice echivalente roților dințate conice 
cu danturi conice drepte octoidale. Profilul dintelui unei roti conice cu danturá dreaptă 
pe orice con frontal (suplimentar) desfășurat în plan (fig. 12.129 a şi c) are forma apro- 
ximativ identică, echivalentă cu profilul unei danturi cilindrice drepte evolventice 
(fig. 12.129, b), la care cercul de divizare are raza egală cu lungimea generatoarei conu- 
lui frontal respectiv al roții conice; există astfel o mulțime infinită de asemenea roți 
echivalente [9]. Dintre acestea se folosesc în mod frecvent cele corespunzătoare dimen- 
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siunilor maxime (pe conul frontal exterior) si cele aferente dimensiunilor mediane (pe 
conul frontal median; fig. 12.129, d). . | 
Pentru dimensiunile maxime, diametrele de divizare Dde; și Dae, ale roților din- 
tate cilindrice cu danturi drepte echivalente corespunzătoare roților dințate conice ale 
unui angrenaj cu dantură dreaptă rezultă din relațiile 
Dig, = Dai Si Ddz2 = Pa D (12.119) 
cos 8, COS 9s 


in care Dg, si Dg, sint diametrele de divizare (maxime) ale roților conice, iar 8, şi 3, 
— semiunghiurile conurilor de divizare ale rotilor conice. 


Fig. 12.129 


Ín mod analog, pentru dimensiunile mediane (deci pe conul frontal median), existá 
relatiile 


Dems | (12.120) 


D e 
ama, ȘI Didemo == 


Ddem, E e 
cos 8, cos 83 


în care Ddem; Şi Ddema sint diametrele de divizare ale roților cilindrice „echivalente 
mediane, iar Dam, $i Dama — diametrele de divizare mediane ale roților conice. m 

Avînd in vedere egalitatea pașilor la danturile roților echivalente, numerele de dinți 
ale roților dințate cilindrice echivalente zz, și ze, sînt determinate de relațiile 


a pee Şi Zeg = — 2. (12.121) 
cos 8, cos 8; à 


Aceste numere de dinți sînt aceleași pe orice con frontal s-ar considera echivalenta dan- 
turilor. i 
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În cazul angrenajelor concurente conice ortogonale (84 — 90%) există si relaţiile 


Däi eegen? ; Vi + 1 

zi Vh T si BECH A Ce 
: i PER a e XS , (12.122) 
SS 

în care î, este raportul de transmitere al angrenajului concurent conic ortogonal. 
Raportul de transmitere al angrenajului paralel cilindric echivalent i5, corespun- 


zător angrenajului concurent conic cu raportul de transmitere i,, se exprimă prin relația 


4g, = = 


>. _ Zgg _ Z9 COS Ó, 
teig = EE => / 
Bap ^ Agos 8, 
care la angrenaje concurente conice ortogonale (84 = ò, + 82 = 90%) devine luas di 


Rotile dintate cilindrice cu danturi drepte evolventice echivalente rotilor dintate 
conice cu danturi inclinate sau curbe. Avind in vedere echivalenta stabilitá intre dan- 
turile cilindrice înclinate şi cele drepte, precum și echivalenta menționată mai înainte, 
rezultă noțiunea de roti dințate cilindrice cu danturi drepte echivalente roților conice 
cu danturi înclinate sau curbe [9]. Deoarece unghiul de înclinare al unei danturi conice 
variază de la conul frontal exterior la cel interior, fiecărui con frontal îi corespunde 
cite o roată dintatá cilindrică echivalentă cu alt număr de dinți. Fie zex numărul de dinți 
ai roții cilindrice echivalente cu dantură dreaptă corespunzătoare conului frontal oare- 
care x, în dreptul căruia unghiul de inclinare a dinților roții conice este Bg; atunci pen- 
tru cele două roti ale unui angrenaj concurent conic cu dantură înclinată 

2, i 29 1 
Zem = —— ——— Şi. Zerg = —————À—— —. (12.123) 
cos 8, cos? By cos 8, cos? Bz 


In cazul angrenajelor concurente conice ortogonale (84 = 90?) există si relaţiile 


j2 2, Y i2 t 
VO +l Si Zer = z4y id +1 ` (12.124) 
12 COS? Ba cos? By 


Angrenajul concurent conic ortogonal echivalent angrenajului concurent conic 
neortogonal. Aceeași pereche de roti dințate cilindrice echivalente poate corespunde unei 
mulțimi teoretic infinite de angrenaje concurente conice (v. fig. 12.129, a); unul dintre 
angrenajele acestei mulțimi este ortogonal (angrenajul 7 — 2) şi poate fi considerat ca angre- 
najul concurent conic ortogonal echivalent tuturor angrenajelor concurente conice 
neortogonale respective (angrenajele de tipul 1'—2^). Raportul de transmitere al angre- 
najului concurent conic ortogonal echivalent i, ogg, corespunzător unui angrenaj con- 
curent conic neortogonal, se determină cu relația 


' . Cos 8, Si 
5,» ORT = Js. p (12.125) 


Numerele de dinti ale rotilor angrenajului concurent conic ortogonal echivalent 
se determiná cu relatiile 


Zi; ORT : ; E 


= — : - (12.126) 
cos BA VI + is oRT cos $a} 1 + Ze onz 


12.4.3.5. ELEMENTELE CINEMATICE SI GEOMETRICE COMUNE ALE 
ANGRENAJELOR CONCURENTE CONICE. Tabelul 12.62 contine formulele si 
datele pentru calculul elementelor geometrice comune ale angrenajelor concurente conice 
(exterioare) cu danturi drepte, înclinate sau curbe. Elementele geometrice din acest 
tabel sînt reprezentate în general in fig. 12.117, fig. 12.120— 12.122 si fig. 12.149. În 
cele ce urmează, semnificaţiile simbolurilor neexplicate sînt acelea din tabelul 12.62. 


Zu ORT = 


* 
Ki 
Di 
9 
Ki 
^ 
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Tabelul 12.62 


Formule si date pentru calculul geometric al angrenajelor concurente conice cu danturi 
drepte, inclinate si curbe (in ordinea alfabeticá a simbolurilor latine si grecesti) 


——————————————————————————————————————————————D 
Denumirea elementului Simbolul Formule și menţiuni 


p RD od 


Înălțimea capului de divizare al aa În functie de parametrii definitorii: 
dintelui aa = mal fag + £p 

aa = malfon + En) 

aa = ms(fs + És) 

Înălțimea piciorului de divizare | ba În funcție de parametrii definitorii: 
al dintelui | ba = my(fop + top — £y) 

| ba = "ien + Won — Bal 

B Se adoptă folosind relația 

| B = det: sau B = jomGm 


| Valori recomandate pentru dg sau 
deen în tabelul 12.63. 


Lățimea coroanei dințate 


Jocul de referință la fund (pe | c În funcție de parametrii definitorii: 


^ wm 
conul frontal exterior) c = wm; 


€ = Tania 


Diametrul cercului de tangentá d, d, = Gsinße sau di = Gy sin Bm 
(la danturi conice înclinate) 
Diametrul cercului de divizare Da Da = mpz 
| Da 
i i ivi Dam = > sau Dam = ——— 
Diametrul cercului de divizare Dam dm = Ug; Sau Dam = 120.51 
median + 0, St om 
Diametrul cercului de virf D, D, De + 2ag cos 8 
Diametru! cercului de fund D, Dy = Da — 2b4 cos 8 


Coeficientul frontal al capului de 
referință 


fof Se adoptă: 


— la danturi drepte 
fof E fon = fo = 1,0, 
— la danturi înclinate 


fof = fon COS fe, 


— la danturi circulare din tabe- 
| lul 12.67. 
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Tabelul 12.62 (continuare) 


Denumirea elementului Simbolul Formüle si mentiuni 
Coeficientul normal al capului fon Se adoptá: 
de referintá , 
— la danturi drepte 
= er f eld 
Jon E fof = fo = 1,0, 
conform STAS 6844-65; 
| — la danturi înclinate 
| | Bum = 1,0 
conform STAS 6844-63; 
| | — la danturi paloide Jon — 1,0. 
Coeficientul nominal al capului | fa | Se folosește la danturi eloide: f, — 1,0 
dintelui | | 
: IA ^ Pa 
Lungimea exterioară a genera- G G = 
toarei de divizare-rostogolire, 2 sin 5 
în general, respectiv lungimea | 
exterioară a generatoarei de 
rostogolire la roțile angrenajelor | 
concurente conice cu dantură | 
paloidă | 
3 A ES bow Da 
Lungimea exterioară a genera- Ga | Ga = ZI 
H ma " | 31 N 
toarei de divizare la roțile an- | 2 sin 8q 
grenajelor concurente conice cu | 
dantuá paloidá (KLINGELN- | 
BERG) | 
Lungimea interioară a generatoa- G; | G=G-B 
rei de divizare-rostogolire | | 
Lungimea medianá a generatoa- Gm | În funcție de elementele geometrice 
rei de divizare-rostogolire cunoscute: 
| B Da, 
t ~ ~ ^ dm 
| Gm =G — —; Gm = ; 
| | i2 2 sin ò 
| 
| 
| G Kiss A 
| | Gm = Gg = G(1—0,5d06) 
| | 1+ 0,5Yam 
| 
: : x ^ G ~ 7] 2 
Lungimea exterioară a genera- Gy, Gei Gf = sau Gy = [G* -+ 062 
toarei de fund (de picior) cos Ya 
: TES " G 
Lungimea exterioară a genera- Go, G* Gy = sau Gy = VG? 4- a2 
toarei de vîrf (de cap) COS Ya! 
Înălțimea de referință a dintelui ho hg = my(2fog t Wof) 


hg = Ma (2fon + Won) 


- 
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LA 


Tabelul 12.62 (continuare) 


PR 


Denumirea elementului 


Simbolul 


Formule și mențiuni 


N, DP —— 


Raportul de transmitere 


Raportul de transmitere al an- 
grenajului concurent conic or- 
togonal echivalent 


Înălțimea exterioară a conului 
de divizare-rostogolire, in ge- 
neral, respectiv înălțimea exte- 
rioară a conului de rostogolire 
la roțile angrenajelor concu- 
rente conice cu dantură pa- 
loidă (KLINGELNBERG) 


Înălţimea exterioară a conului 


de fund (de picior) 


Înălțimea exterioară a conului 
de vîrf (de cap) 


Înălțimea de sprijinire 


Coarda de divizare frontală a 
dintelui 


Coarda constantă frontală a din- 
telui 


Coarda de divizare normală a din- 
telui (de la conul frontal exterior) 


Modulul frontal exterior 


my 


iiz = — (limitele lui ij, în §12.4.3.5 


şi fig. 12.130; se recomandă a se 
| adopta i < 5). 


Iș = Gro òp sau 


-2 pic 
I; = VE — anys 


| Ip = Gy cos 0, sau 


- VG} — (0,5D,)? 


= 
e 
Il 


Se adoptă constructiv 


f x? 
| har sa! — E 


| Sg; COS È 
unde rz Bau 
Da 


T "e 
| Rog RI wl? cos? or + rsin 2af -+ 


+ 7 cos? a) 
kaş Sin Be cos? B 
has = has - t e 


Se adoptă respectind condiția de 
rezistență la. solicitările de înco- 
voiere ale dinților. Se recomandă 
— fără obligativitate — adoptarea 

| _ valorilor din gama modulilor, 

| STAS 822-61 (v. tabelul 12.42). 
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Tabelul 12.62 (continuare) 


——— MÀ ÁÀÁÀ M a — M Ó— HÀ 


Denumirea elementului 


Simbolul 


Formule și menţiuni 


——————————————————————— MM M ——Á— 


Modulul frontal median 


Modulul normal (exterior) 


Modulul normal median 


Raza exterioará, interioará sau 
medianá a rotii plane 


Arcul de divizare frontal al din- 
telui 


Arcul de divizare normal al din- 
telui (de la conul frontal ex- 
terior) 


Ináltimea la coarda de divizare 
frontalà 


Înălțimea la coarda constantă 
frontală 


TR fg, 


My 


Mym 


San 


Ugr 


Uef 


În funcție de parametrii adoptați: 


me 
Mp = —— ; 
1 + 0,5pgm 
! Wy, 
mem = mpe(1— 0,596) ; mp = ——— 
cos Ban 


My = mg COS 
n f e 


La unele danturi conice curbe se 
_ adoptă (v.812.4.3.8. si $12.4.3.9.) 
In celelalte cazuri 


Mym = Mfm COS Bm 
Ro =G; Je zs Gf Rim =Gm 


T 
Saf = el + 2Égtg ar + =) 


Observație. Mărimile Er şi c se înlocuiese 
cu semnele algebrice corespunzătoare: ca 
verificare, pentru cele două roţi trebuie 
să se obțină safı Lars = nmp! 


San Ri Saf COS fe 


“a = — 
T 2 cos 8 
s? cos 8 
& ag + n E. 
d 
unde: 
Saf COS È 
Xp xm 
d 
D, — D n 
Weg RE z my sin Zo: + 
2 cos 8 8 


+ E sin? af + A sin 2a] — 


Dy — Da tg Gan k 
KE cf 
2 cos 8 2 
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Tabelul 12.62 (continuare) 


Denumirea elementului Simbolul Formule și mențiuni 
ka y Sin Be cos Be 
Înălțimea la coarda de divizare tan Han = Z MEE d 
normală (de la conul frontal 2G 
exterior) | 
Coeficientul frontal al jocului de Wof | Se adoptă: 
referință la fund — la danturi drepte 
Wof = Won: = Wa = 0,2, 
conform STAS 6844-63; 
— la danturi înclinate 
Wof = Won COS Pe, 
| conform STAS 6844-63; 
— la danturi circulare din tabelul 
12.67. 
Coeficientul normal al jocului Un Se adoptá: 
de referintá la fund — ]a danturi drepte 
Won = Wof = wg = 0,2; 
conform STAS 6844-63; 
— la danturi înclinate 
Won = 0,2 
confrm STAS 6844-63; 
— la danturi paloide wọn = 0,3; 
Coeficientul nominal al jocului We Se foloseşte la danturi eloide ; w, — 0,3 
la fund 
Numerele de dinţi la roata condu- £j, %a Se dau sau se adoptă în funcție de 
cătoare (1) și la cea condusă (2 p h 2 
0) s ads raportul de transmitere î, = EC 
Zi 
respectînd condiția de rezistență 
la solicitările de încovoiere ale 
| dinţilor 
Numărul de dinți ai roții cilindri- Ze | — Là angrenaje concurente conice 


ce echivalente (corespunzátoare 
conului frontal oarecare x) 


în general: 


3 
cos à cos? Be 
— La angrenaje concurente conice 
ortogonale (84-90?) sint valabile 
şi relațiile 
nyils- 1, zo Vids + 1 
D c3 > = 
ija COS? fa 


m 
- 
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Tabelul 22.62 (continuare) 


Denumirea elementului Simbolul Formule şi menţiuni 
a DES ; " Za ORT 
Numerele de dinti ale rotilor ZORT 7, ORT = AES 
angrenajului concurent conic cos 8,1 + i12 onT 
ortogonal echivalent Za z 
2 ORT ao, 
cos V1 + is op 
Numărul de dinți ai roții plane Zo PER: 
generatoate sau de referintá sp sin 8 
Unghiul normal de referintá al Xon Se adoptá: 
profilului | — la danturi drepte si înclinate 
Xon = 20°, conform STAS 6844-63 ; 
— la danturi curbe, v. recomandările 
din $12.4.3.7...9 
a A Ns tg Xon 
Unghiul frontal de referintá al pro- ET, &gy = arc tg | ——— 
filului (pe conul frontal exterior) cos Be 
; d ën tg Gan 
Unghiul frontal de referință al %o fm %ofm = arc tg | ——— 
profilului median COS Bm 
Unghiul de înclinare median al Bm Se adoptă: v.§12.4.3.5 şi $12.4.3.7...9 
dintelui 
Unghiul de înclinare exterior al Be La danturi conice înclinate, 
dintelui e 
Be = arc sin 2" sin Bm 
G 
La danturi conice circulare 
(v. $12.4.3.5), 
f (e be 
Be = arc sin J —|G + 
2r, 
Æ Gm(2rs sin Bm — Gm) 
G 
Unghiul de înclinare interior al B La danturi conice inclinate, 


dintelui 


= sin d 


Ti 


pj = arc d 


La danturi conice circulare 
(v. $.12.4.3.5) 


1 
B; = arc sind —|G + 
275 


q enn sin Pm = = 
Gi 
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Tabelul 12.62 (continuare) 


Denumirea elementului 


Simbolul 


Formule si mentiuni 


Unghiul dintelui 


Unghiul capului dintelui 


Unghiul piciorului dintelui 


Unghiul dintre axe 


Semiunghiul conului de divizare- 
rostogolire respectiv  semiun- 
ghiul conului de rostogolire la 
roțile angrenajelor concurente 


conice cu dantură paloidă 
(KLINGELNBERG) 


Ki 


La dinți de înălțime descrescătoare, 
y = Fety 
La dinți de înălțime constantă, 
y= D. 
Pentru joc la fund descrescător, 
a 
Ya = arc tg s 
G 
Pentru joc la fund constant (la cele 
două roți 1 şi 2), 
"e = Yoz respectiv Yaz = Yu 
La dinți de înălțime constantă, 
Ya = 0 


La dinți de înălțime descrescătoare, 
ba 
Y» = arc tg — 
G 


La dinti de ináltime constantá, 
Yo — 0 
De regulá se dá sau se adoptá con- 
Structiv; ín unele cazuri, de ex. 
la angrenajele deplasate sau la 
angrenajele concurente conice cu 


roti plane, rezultá pe baza re- 
latiei: 


dard, ded 


La angrenaje concurente conice neor- 


togonale (84 # 90%) exterioare; 
sin 8 1 
8, = arc tg | ————4á— à 
2 
72 1 cos 84 
` Zi 
Za 
2 sin 84 
p= arctg] A 
z 
1 + 22 cos 84 
"a 
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Tabelul 12.62 (continuare) 
EE 


Denumirea elementului Simbolul Formule si mențiuni 
| H 
| La angrenaje concurente conice 
ortogonale (84 = 90): 
y ER. 
ò =arctg—; 
Za 
8, = arc tg 2. 
ži 
La angrenaje concurente conice Cu 
roată plană 
| d = arc sin Sk 
Semiunghiul conurilor de diviza- da 8g, = 8, — A8; 
re ale rotilor angrenajelor con- dz, = BL AB 
curente conice cu dantură pa- S - 
loidá (KLINGELNBERG) 
Semiunghiul conului de virt os 8, = Ò + Ya 
Semiunghiul conului de fund Ze DIE Te 
Corectia unghiului de divizare A5 Se adoptă în funcție de 7, din 
la angrenaje concurente conice fig. 12.150 
cu danturi paloide 2A 
Semiunghiul conului frontal - Cr = 90 = 5 | d 
Deplasarea specifică radială fron- Ee Se adoptă (v. $.12.4.3.5) sau se de- 
talá a profilului termină în funcție de £, cu relația 
| E, = Én cos Bm 
Deplasarea specifică radială nor- 5s Se adoptá SAP 26 determiná in 
malá a profilului | functie de Ze cu relatia 
^ Ep 
$n — - A 
COS Bm ! 
Valori recomandate se dau in 
| §12.4.3.5 şi tabelul 12.64. 
Deplasarea specifică tangentialà | 7727 Së adoptă. Valori recomandate se 
(frontală) a profilului dau în tabelul 12.65. N 
Coeficientul longitudinal al látimii de Se adoptă sau se determină în 
danturii funcţie de Yam cu relația 
d Ta Yam 
e = — m 
1 a 0, Spem 
Coeficientul longitudinal median Yam Valori recomandate se dau în ta- 
al látimii danturii belul 12.63. 


Observație. Elementele geometrice notate cu (*) sint valabile numai la angrenaje concurente conice cu 
dinţi de înălţime și joc la fund descrescătoare. Relaţiile respective pot fi folosite ca mărimi fictive în calcule 
intermediare și în cazul roţilor cu dinți de înălțime constantă sau în cel al roților cu dinți de în ltime descres- 
cátoare, dar cu joc la fund constant; pentru asemenea cazuri aceste elemente geometrice sint notate cu 


Gr, Gp, If, Ip (v. fig. 12.149). 


| 
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Unghiul dintre axe. La angrenajele concurente dispare noțiunea de distanță între 
axe, aceasta fiind înlocuită cu o caracteristică geometrică fundamentală analogă, denu- 
mită unghiul dintre axe 84 (fig. 12.117) care se defineşte astfel: a) la orice angrenaj 
concurent exterior (v. fig. 12.109) unghiul dintre axe 84 reprezintă suma semiunghiuri- 
lor conurilor de divizare — rostogolire 8, si 8, deci 84 = ò, + 85; b) la orice angrenaj 
concurent interior (v. fig. 12.110), unghiul dintre axe 54 reprezintá diferenta semiun- 
ghiurilor conurilor de divizare-rostogolire 3, si 8,, deci 4 = 3; — 8,. 

De regulă, unghiul dintre axe 94 se adoptă după necesități constructive şi poate 
avea orice valoare în cadrul limitelor impuse de raportul de transmitere 4,9 pentru unele 
angrenaje concurente (v. fig. 12.130 si aliniatul „Raportul de transmitere“). Există 
însă și o excepție; la angrenajele concurente conice cu roată plană, pentru fiecare valoare 
a raportului de transmitere ipg sau Ze, unghiul dintre axe 84 poate avea numai o singură 
valoare, aceea determinată de semiunghiul conului de divizare-rostogolire a roții conice 
5, avînd în vedere cá semiunghiul conului de, divizare-rostogolire äl roții plane este 
9, = 90°, şi deci 84 = 8, + 8, = 8 + 90°. 

Raportul de transmitere. În cazul unui angrenaj concurent conic raportul de trans- 
mitere i, (de la roata 7 la roata 2) — reprezentînd raportul vitezelor unghiulare c, si 
© sau cel al turatiilor roților n, și na — este în următoarea corelație cu semiunghiurile 
conurilor de divizare-rostogolire 8, și 8, si cu numerele de dinți 2, și ze ale roţilor unui 
angrenaj: 


(12.127) 


La angrenajele concurente conice exterioare, dacă unghiul dintre axe 84 < 90°, 
pentru același unghi dintre axe 84 raportul de transmitere Zus poate fi variat si adoptat 
oricum in limite foarte largi (teoretic de la 0 la co ); la angrenaje concurente conice exte- 
rioare cu à4 = 90° ... 180°, pentru oricare unghi dintre axe 94 din acest domeniu rapor- 
tul de transmitere /,, nu mai poate fi variat şi adoptat oricum, ci numai între limitele 
indicate de curbele din fig. 12.130. 


La angrenajele concurente conice interioare, avînd în vedere că se pot realiza numai 
unghiuri dintre axe 84 sub 90° (34 < 90%), pentru orice unghi dintre axe 34 raportul de 
transmitere i} poate avea numai valori între limitele indicate în fig. 12.130. 

La angrenajele concurente conice cu roată plană pentru fiecare valoare a unghiului 
dintre axe 84 (900 < 84, < 180%) raportul de transmitere iko (de la roata conică K la 
roata plană 0) respectiv invers ig poate avea numai o singură valoare, aceea determi- 
nată de semiunghiul conului de divizare (rostogolire) al roții conice 34, şi anume 


1 4 Er 
ite = ———— = — respectiv ipẹ = sin 8g = —F, (12.128) 
sin òp — zy Zo 


unde zœ este numărul de dinți ai roții conice, iar z; — numărul de dinți ai roții plane. 

Numerele de dinți ale roților. Numerele de dinți ale roților unui angrenaj concurent 
conic trebuie să fie stabilite avîndu-se în vedere, în general, realizarea raportului de 
transmitere impus, evitarea subtăierii dinților, condiția de rezistență a dinților la înco- 
voiere, considerentele funcționale, considerentele tehnologice. 


Un anumit raport de transmitere i, = za/z,, se poate obține printr-o mulțime de 
variante de perechi de numere de dinți 2, si z3; această mulțime este determinată, sub 
acest aspect, de precizia cu care trebuie realizat raportul de transmitere. 
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Fig. 12.130 


Subtăierea dinților este evitată dacă numerele de dinți respectă condiția z > Zmin: 
unde zmimeste numărul minim de dinți la limita subtăierii. Verificarea acestei condiții 
se poate face şi pe baza numerelor minime de dinți stabilite pentru roțile dințate cilin- 
drice cu dantură dreaptă dacă se folosesc numerele de dinți ze ale roților cilindrice echi- 
valente roților conice (v § 12.4.3.4). În cazul danturilor conice înclinate sau curbe există 
însă mai multe danturi cilindrice echivalente în funcție de unghiul de înclinare al danturi- 
lor (care variază de-a lungul dinților). De aceea, la numere mici de dinţi, trebuie să se 
ia în considerație dantura cilindrică echivalentă aferentă unghiului de înclinare minim 
(la danturi curbe, de regulă, de partea interioară a danturii) si care prezintă cel mai mic 
numár de dinti. 


Conditia de rezistentá la solicitárile de incovoiere ale dinților impune, la aceeaşi 
lungime a generatoarei de divizare G, alegerea numerelor de dinti z din conditia z « 
< z; în care z; este numărul de dinți la limita condiției de rezistentá la solicitárile de 
încovoiere ale dinților (v. $ 12.43.11). 

Din considerente functionale rezultá urmátoarele recomandári pentru alegerea nume- 
relor de dinti: numárul de dinti la roata mare sá nu fie divizibil prin numărul de dinți 
ai roții mici; cel puțin unul dintre numerele de dinți z, sau 23 să fie impar; la orice raport 
de transmitere să se prefere soluția cu cea mai mare valoare a sumei numerelor de dinți 
2 = 2; + 2, în vederea scăderii pierderilor prin frecare (mărirea randamentului) ; la 
o creştere de la 15 la 50 a numărului de dinți la roata mică se poate obţine o creştere de 
cca 1...2% a randamentului; cu creșterea sumei numerelor de dinți ze funcționarea 
angrenajului devine mai lină. 

Considerente tehnologice intervin, de regulă, numai la adoptarea numerelor mari 
de dinți (peste 100), cînd roțile de schimb din dotarea mașinilor de danturat nu permit 
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reglarea pentru danturarea unor numere de dinți; de aceea sînt de evitat numerele prime 
mari (de regulă peste 100). 


Definirea unei danturi conice. Dantura unei roți dințate conice se defineşte cel mai 
frecvent (v. şi § 12.4.3.3) printr-un angrenaj de definire fictiv, în care organul generator 
este o roată plană generatoare (fig. 12.131 si 12.132). Roata inversă, complementară 


Koala plană generatoare 


Planul de divizare 
al rolilor plane = — 7 
= planul de referità N 


Dy Tn E 


/ Roată plană de 
referință 


p= l = - 
Fig. 12.131 
Koala plana generatoare 
SE e Haf 
= IP, Ma ră. Sis) 
D ] AN ! OR | eh PE 
TA VA A A Z Ty- NES 
d Zi 


Aë e 
| 


/ Roald plană dereferinți! 


| 

|. m 
ei 

| 

i 


acesteia, constituie roata planá de referintá reprezentind limita cátre care tind rotile 
conice definite atunci cînd semiunghiurile conurilor de divizare tind către 90°. f 
Fig. 12.131 reprezintă definirea unei danturi conice fără deplasare de profil, iar 
fig. 12.132 definirea unei danturi conice în care se realizează atît deplasarea de profil 
radială (x, = Égmy) cit şi deplasarea de profil tangentialà (x; = tpmp); aceste depla- 
sări pe diferite conuri frontale pot fi raportate fie la modulul frontal fie la modulul normal. 
Este de remarcat cá la roti conice şi deplasările de profil radiale provoacă modificarea 
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formei organului generator, spre deosebire de situația de la danturile cilindrice unde 
prin deplasările de profil radiale nu se schimbă forma cremalierei generatoare (sau de 
referință). 


Pentru definirea univocá a danturii conice trebuie să se precizeze parametrii defini- 
torii ai formei și dimensiunilor roții plane generatoare sau de referință și condițiile cine- 
matice geometrice de angrenare dintre roata plană generatoare și rota conică definită. 
Aceste elemente care depind de tipul de dantură trebuie indicate şi pe desenele de execuție 
ale roților dințate (v. $ 12.4.3.13). 


Semiunghiurile conurilor de divizare-rostogolire ale roților. Aceste unghiuri aferente 
celor două roți ale unui angrenaj concurent conic rezultă în funcție de unghiul dintre 


z 
axe 84 si de raportul de transmitere ij = 2; exprimat prin raportul real al numerelor 
K S 


de dinți. Relaţiile care exprimă mărimile acestor unghiuri sînt date în tabelul 12.62. 
Lăţimea coroanei dințate și coeficienţii látimii danturii. Din considerente funcționale 
Si tehnologice látimea coroanei dintate B (fig. 12.117) se limiteazá la o fractiune din lun- 
gimea generatoarei de divizare, recomandindu-se anumite proportii intre aceste màrimi, 
exprimate prin coeficientii látimii danturii. 
Coeficientul longitudinal (exterior) al lățimii danturii de se definește prin re- 


B 
latia dg = —-* 


G 
Coeficientul longitudinal median al'látimii danturii den are ecuaţia de definiție 
B 
Pam = PA 
Gm ' ; 
Între jg si deu există relația dg = -tam > respectiv Wom = are - 
1 + 06,596, 1 — 0, 54g 
Corespondenta unor valori mai frecvent utilizate este: 
B = 1 1 1 
e 2 = 0,25 ER e o ME NEU 
G | 3,33 3 | 95 
| | 
B 2 1 1 
Vam = = = | — = 0,285 0,35 — —04 | — —0.5 
G | 7 | aM | 3 


Tabelul 12.63 contine valori recomandate pentru coeficientii Ug sau Yem pe domenii 
de utilizare a danturilor conice. 


Coeficientul modular frontal al láfimii danturii dur = — unde my este modu- 


my 
lul frontal. 


Acest coeficient se folosește, de regulă, la danturi conice drepte înclinate sau curbe 
cu dinți de înălțime variabilă, avînd ca valoare admisibilă (Ymf)a = 10. 


Coeficientul modular normal median al lățimii danturii daan = ; la danturi 


nm 
conice curbe cu înălțime constantă valoarea admisibilă a acestui coeficient este 


(mam) a = 12. 
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Tabelul 12.63 
Valori recomandate pentru coeficienții longitudinali ai látimii danturii de $i dee la 
danturi conice 


ÎN N NN SN NINE = O NI N AN ENI RI E RIDE ————————Á——— 
Valori pentru 


Domeniul valorilor recomandate 

Ya Yem 

BENE MU aai gi RE SI 

Danturi conice zerol, danturi conice curbe 
cu dinti de ináltime constantá, la orice fel < 0,25 < 0,285 
de solicitări. Alte danturi conice la solici- 
tări mici, fără şocuri 


Danturi conice drepte, înclinate sau curbe : i 
folosite în reductoare de tip uşor respec- 0.25 DA 0,285 ...0,35 
tiv la solicitări cu şocuri ușoare 


Danturi conice drepte, înclinate sau curbe 


folosite în reductoare de tip mijlociu 0,3 10.33) 0,35 0,4) 
respectiv la solicitări cu șocuri mijlocii i PS 
Danturi conice drepte la solicitári cu socuri 0,33 ... 0,4 0,4 ... 0,5 
mari 
Observa(tz, În chenar E) | s-a indicat o valoare foarte frecvent folosită, recomandabilă pentru cazuri curente 


Unghiul de înclinare de divizare al dinților. Rotile dințate conice cu dantură înclinată 
sau curbă prezintă unghiuri de înclinare v ariabile de-a lungul dinților. În general, în scopul 
unificării calculelor, se consideră ca mărime definitorie unghiul de înclinare median Bm 
(v. fig. 12.134 si fig. 12.135), recomandindu-se pentru 


acesta alegerea unei valori din șirul: 0°, 5°, 10°, 159, B B .ps S 
20°, 25°, 30°, 35°, 40°, 45°. Valori frecvent folosite sînt Vn? mr mo To 
Am = 20? ... '25 la danturi înclinate ȘI Bm = 35 la Ih 
danturi circulare. La danturi drepte sau zerol este N 
evident că Ba ss H, 12 

La adoptarea valorilor unghiului de înclinare n 
median fm se pot face mici abateri față de valorile w 


preferentiale recomandate mai înainte, abateri determi- 
nate de sortimentele tipizate ale sculelor de danturat 
(v. 8 12.4.3.7...9); 

Mărimea unghiului de inclinare median Bm se re- 
comandă a fi în așa fel încît coeficientul de acoperire 
longitudinal er, să îndeplinească condiția optimă er, > 
> 2, sau, dacă cerința optimală nu se poate realiza, 
să se îndeplinească cel puțin condiția ep > 1,25. ` 

La valori ez, < 1,25 danturile conice respective 
devin practic echivalente cu danturile conice drepte. 
Pentru verificarea realizării cerințelor menționate se 


N €9 4 En € A a Lo 


A 
HD 20 20 9095 MM 50 


1 B 3 e 
calculează valoarea er sau [pentru Ge = F ss HÄ B 
se foloseste diagrama din fig. 12.133 [9]. Fig. 12.133 
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Fig. 12.134 Fig. 12.135 


Unghiul de înclinare de divizare exterior Be si unghiul de înclinare de divizare interior 
Be se determină în funcție de unghiul de inclinare median f, cu relații care depind de tipul 
danturii conice. 


— La danturi conice înclinate (fig. 12.134) unghiurile B, si B; se determină cu re- 
latiile [9] 
G 
™ sin Bm] e 
Gi 
— La danturi conice circulare (fig. 12.135)) unghiurile f, si B; se determină cu rela- 


tiile [16] 
B, — arc sin 1 G3 Ga 2r, sin Bm — Gm) JÌ. 
= c $ 
s 2v, G > 


Be = arc sin Es sin 2 Bi — arc xl (12.129) 


2r, si — Ga) 
B; — arc sin : [e + Gm(2rs sin Bm — Gm) T (12.130) 
2r; G; 


în care v, este raza de curbură a liniei dintelui (raza nominală a capului port sculă). 


În funcţie de sensul înclinării dinților se deosebesc danturi conice cu dinți încli- 
mat) spre dreapta sau spre stînga; la stabilirea sensului înclinării dantura se priveşte din- 
spre vîrful conului de divizare (fig. 12.136). Danturile înclinate sau curbe ale roților unui 
angrenaj au sensuri de înclinare opuse. La stabilirea sensurilor de înclinare trebuie să se 
aibă în vedere efectul acestora asupra sensurilor com- 
ponentelor forței de angrenare (v. $ 12.4.3.14). 

Deplasări de profil. La angrenajele concurente conice 
cu diferite tipuri de danturi se aplică în general numai 
deplasări de profil compensate pe cele două roti. Se reco- 
mandă alegerea deplasărilor specifice radiale (normale EA 
sau frontale £,) din condiția egalizării alunecărilor la baza 
dinților folosind recomandările din tabelul 12.64. Avînd în 
vedere cá se aplică, deplasări de profil compensate: £4, = 
= — Ema respectiv Ep, = — Efa unde Eg = Ép cos B. 


Sensuldeineinare ` 


Ireapta stinga 


Fig. 12.136 


ANGRENAJE CONCURENTE CONICE 765 


Tabelul 12.64 


Valori recomandate pentru deplasarea specifică radială normală de profil Ëp la angrenaje 
concurente conice ortogonale (84 = 90?) cu deplasări de profil compensate (55, = — Bach 


Unghiul |Numărul La rapoarte de transmitere 4,4 = 
. de de dinți | 
poer ca E Bn N Lë | 13 | 1,15 | 1,20 | 1,30 | 140 | 1,60 | 2,00 | 3,00 | 5,00 | 26,0 
Bm Zn Se recomandă $4; = — C», = 
1 2 8| 4 | 5 | e |7 | | 9 | 0| n | 12 13 14 
elus uec te Ken Lä quem Pm Jm lee LUE (KSE GC 
13 —|— — — — —- — — 0,46 | 0,50, 0,53, 0,54 
14 0,35| 0,38 | 0,43, 0,48 | 0,51 | 0,52 
15 -| — — — 0,18 | 0,24 | 0,30 | 0,36 | 0,41 | 0,47| 0,49 | 0,50 
16 —| — 0,10 | 0,12 | 0,16 | 0,20 | 0,28 | 0,341 0,40 | 0,45 | 0,48 | 0,48 
0? 18 0 | 0,05 | 0,09|0,11/0,15| 0,18| 0,26| 0,32 | 0,37, 0,43 0,45 | 0,46 
20 010,05/0,08|0,10, 0,13, 0,16] 0,23| 0,30| 0,35| 0,40 | 0,43 | 0,44 
22 0 | 0,04 | 0,07 | 0,09 | 0,12 | 0,14| 0,22 | 0,28 | 0,32 | 0,38 | 0,40 | 0,42 
24 0 | 0,04] 0,06 | 0,09 | 0,11 | 0,13| 0,20] 0,26] 0,30| 0,35| 0,37 | 0,38 
3 0 | 0,04 | 0,06 | 0,08 | 0,10| 0,12 | 0,18 | 0,22| 0,26] 0,31|0,33|0,35 
40 0 „03 | 0,05 | 0,07 | 0,08] 0,09| 0,14| 0,18] 0,21] 0,25| 0,28 | 0,30 
| € P H SSI, XA | — 
Kn i je a E. | 
10 | | —— | — |0,49/0,52| 0,54 
11 0,47 | 0,50 | 0,52 
12 0,40 | 0,45 | 0,47 | 0,49 
13 -| — — — — — — 0,32 | 0,35 | 0,43| 0,45 | 0,47 
14 —| — — — — — 0,25 | 0,29 | 0,33 | 0,40 | 0,42 | 0,45 
15 —| — — — — 0,18 | 0,20 | 0,28 | 0,32 | 0,39| 0,41 | 0,43 
27 16 -| — 0,08 | 0,11 | 0,13| 0,17 | 0,20| 0,27 | 0,30| 0,37 | 0,39 0,41 
| 47 —|— 0,08 | 0,11 | 0,13| 0,16 0,20| 0,26 | 0,28 | 0,36 | 0,38 | 0,40 
18 0 | 0,04 | 0,07 | 0,10 | 0,12 | 0,15| 0,19 | 0,25| 0,27] 0,35 | 0,37 | 0,39 
20 0 | 0,04] 0,07 | 0,10 | 0,11 0,14|0,18|0,23| 0,25, 0,32| 0,35] 0,36 
25 0 | 0,03 | 0,06 | 0,09 | 0,10|0,13|0,15|0,19|0,22|0,27|0,29|0,31 
30 0 | 0,03 | 0,06 | 0,08 | 0,09] 0,12 | 0,14| 0,18 | 0,20 | 0,24| 0,26 | 0,27 
| -40 0 | 0,02 | 0,05 | 0,06 | 0,07] 0,10/ 0,12/ 0,14| 0,16| 0,20 | 0,22| 0,25 
| H 
8 —| — — — — — — — — 0,48 | 0,51] 0,52 
9 — — — — — — — 0,46 | 0,48 | 0,50 
10 | —| — | — |— |— |— |— |— 10,40 |0,403|0,45| 0,46 
| 41 —| — — — — — — | — 10,38 | 0,40 0,43, 0,45 
35° 12 | =|= |= |—|-— |— |— 1036 |0,38|0,42|0,43 
| 13 |-|— — zs — — — 0,32/0,34 | 0,38] 0,40 | 0,40 
li 4 -| — — — -— — 10,24 | 0,28 10,32 | 0,36, 0,38, 0,38 
15 —| — — — — 0,18 [0,20 | 0,26/0,29 | 0,35, 06,37 | 0,37 
16 -| — 0,06 | 0,10 | 0,12 | 0,15 | 0,18 | 0,24/0,28 | 0,34 0,35| 0,34 
18 | 0 [0,02 |0,04| 0,08 | 0,10| 0,12/0.18 | 0,22/0,26 10,32/0,33, 0,34 
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Tabelul 12.64 (continuare) 
1 2 shaië-k-ëzhënt-sdad akaialala 

20 0 | 0,02 | 0,04 | 0,07 | 0,08 | 0;11| 0,15, 0,20 DÉEN 0,28 | 0,30 | 0,32 
35^ 25 0 | 0,02 | 0,03 | 0,06 | 0,07] 0,10] 0,12] 0,17 | 0,20 Gg 0,26 | 0,27 
? 30 010,01/0,03/0,05/0,07/0,08/ 0,11/ 0,151 0,17 0,20 | 0,22 | 0,24 
40 0 | 0,01 | 0,03 | 0,05 | 0,06 [0,07 | 0,081 0,10|[0,14 0,16 | 0,18 10725 
38v——40?* 7 — — — 0,68 | 0,68 
409—429|..6. | = "em a x l'e La ag Les 
425-4551 0.5 $e Lam — JN —— om. oes. DO Za 47S 


Observaţii. 1. Tabelul se poate folosi si la angrenaje concurente neortogonale (84 + 90%) luindu-se în 
considerație raportul de transmitere al angrenajului concurent ortogonal echivalent 
Zu opr, Cit şi numărul de dinți la roata mică a acestuia z; og 
2, Valoril intermediare se stabilesc prin interpolare liniară 


Prin adoptarea corespunzătoare a deplasărilor specifice tangentiale de profil 7 se poate 
urmări realizarea unor condiții de egală rezistență la solicitările de incovoiere ale dinților ; 
tabelul 12.65 conține asemenea valori pentru cazul cînd materialele celor două roți sînt 
identice sau similare [9]. 


Tabelul 12.65 


Valori recomandate pentru deplasarea specifică tangentialá de profil = la angrenaje 
concurente conice ortogonale (84 — 90?) 


La rapoarte de transmitere i4; = 
du d au A 1-1,311,3-1,6 1,6—1,9| 1,9-2,252,25-2,75| 2,75- 35| 3,5-4,5 | 45-6 | 6-8 | s-10 
Se recomandă t; = — 2, = 
0--15* — |0,01|0,02| 0,03 | 0,05 | 0,06 | 0,08 | 0,09 0,10 10,12 
150 — 302 — [0,01|0,03| 0,05 | 0,08 | 0,10 | 0,12 | 0,14| 0,16 | 0,20 
30^ — 40? — |0,02|0,04| 00,6 | 0,08 | 0,12 | 0,16 |0,18 | 0,20 | 0,24 
38?— 40? pentru z,—7 0,16 | 0,18 0,22 0,28 
409— 42? pentru z,—6 | | | 0,16 | 0,18| 0,24, 0,3 
42*— 45? pentru z,—5 | | | 0,17 10,201 0,241 0,3 


Observaţii 1. Tabelul se poate folosi si la angrenaje concurente neortogonale (84 x 90°), luîndu-se în 
considerație raportul de transmitere al angrenajului concurent ortogonal echivalent T2 ORT" 


2. Valorile recomandate pentru c sînt stabilite din condiția de egală rezistență a dinților 
în ipoteza unor materiale de aceeași rezistență la cele două roți. 
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Coeficientul de acoperire al angrenării. La angrenajele concurente conice cu danturi 
închinate sau curbe coeficientul de acoperire e al angrenárii are două componente: 1)coefi- 
cientul de acoperire al profilelor ep și 2) coeficientul de acoperire longitudinal gr; astfel 
€ = f(ep, er). La danturi conice drepte ep = 0 si deci e = ep. 

Coeficientul de acoperire al profilelor ep la angrenaje concurente conice se exprimă, 
cu suficientă aproximație, pe baza relaţiei stabilite pentru angrenaje paralele cilindrice cu 
dantură dreaptă, folosindu-se danturile cilindrice echivalente roților conice: 


/4? — B* 4+ C —D? tg z T 
— a E AL E eL, . imis 
T COS Or x 12cos à, 2 cos 8, 
unde d Le Jon + En : epi d am C= Lei Jon — bn 
2 cos 8, sec Bm 2cos8,' 2 cos 8, sec Bm 


1,92, COS A tg a 
D = ALT. ap = arc tg| ——9. |. 
2 cos 8, cos Be 


Folosindu-se tabelul 12.66, pentru cazurile mentionate se pot stabili valori aproxi- 
mative ale coeficientilor de acoperire ale profilelor la angrenaje realizate cu diferite numere 
de dinti z, la roata micá [9]. 


Tabelul 12.66 


Valori aproximative ale coeficientului de acoperire al profilelor ep la angrenaje concurente 
conice ortogonale (84 = 90?) cu unghiul normal al profilului agp = 20? 


| én um. E inecat wë La angrenaje cu | La angrenaje cu 
Mile 77M wu M MN 
s conice zerol | inclinate 5 conice zerol inclinate 
ai £p | Sr 
10 | 1,14 18 1,58 1,23 
11 1,16 | 19 1,59 1,24 
să | 1,5 1,18 | 20 Le 1,25 
TE 1,51 1,19 22 1,62 1,26 
14 | 1,53 1,20 25 1,65 1,28 
15 | 1,54 (Lä | 28 1,66 |^ de 
16- | 1,55 1,22 30 1,68 |. 31 
17 | 1,57 | 1,23 | ! | 
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Coeficientul de acoperire longitudinal €z pentru angrenaje concurente conice cu dan- 
turi înclinate sau circulare se determină cu relația 


er, = H. ädelz: + 22) Kr, (12.132) 
1T1—0 2 fi = LAS 
în care K; = [ „Ste tg Bm af een tg? d E 
zb 1— je Sw Led 


diagrama din fig. 12.137 sint construite curbe pentru determinarea lui Ky pentru 


Ín 
= 0,1...0,3 si Bm = 10%... 42° (9]. 


de = 


K 
g3 


Fig. 12.137 


Coeficientul de acoperire (global) al angrenării e se determină astfel: 
— în cazul angrenajelor cu contact liniar e = £p ep; 

^ . . . H Pu E 
— în cazul angrepajelor cu contact localizat (teoretic punctiform) e = H e + sj. 


12.4.3.6. GEOMETRIA ANGRENAJELOR CONCURENTE CONICE CU DAN- 
TURĂ DREAPTĂ ŞI ÎNCLINATĂ. Rotile dințate ale angrenajelor concurente conice 
cu dantură dreaptă sau înclinată octoidală şi cu contact liniar între flancuri se realizează, 
de regulă, prin înfășurare cu perechi de roti plane generatoare complementare avînd 
flancurile dinţilor constituite din: a) plăci plane radiale la danturi drepte (fig. 12.138) 
și b) din plăci plane tangentiale la un cerc de tangentá cu raza 7, in cazul danturilor 
inclinate (fig. 12.139). 

Roata planá de referintá (roata planá inversá, complementará rotii plane genera- 
toare) care serveste pentru definirea danturilor conice drepte si inclinate este standardi- 
zatá prin STAS 6844-63. 

Parametrii definitorii ai roții plane de referință cu dantură dreaptă sînt: m 
Joi Wo; & şi 7. 

Parametrii definitorii ai roții plane de referință cu dantură înclinată sînt: 
Be; Gan i fon; Won ; EFi Tp- 

Semnificațiile simbolurilor de mai sus, cît şi valorile standardizate ale parametrilor 
Xo SAU Qon, fg SAU fon, Wo SAU Won sînt acelea din tabelul 12.62. Pentru modulii m sau m, 
se recomandă alegerea unor valori din gama modulilor conform STAS 822-61; în principiu 
se pot adopta însă și alte valori. 


> Zo; Do: 


ms, 2; 
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Roata pland generatoare 
a rotii dintale comcelj 


WE 
"d y 5 | 3f. ô; 


/ Roaía plana generatoare | 


a rati dintate comice? 


Roata plană generatoare 


e (zis se 
N 


N roti dinfate conice] 


Planul de dvizare- 
rostogolire al rotilor plane 


| Koala plană generatoare a rotii dintate conice? 


Fig. 12.139 


Pentru stabilirea lui E sau Ey respectiv 7 sau vy v. $ 12.4.3.5., tabelul 12.64 şi tabelul 
12.65; la adoptarea lui f, se vor avea în vedere recomandările din §12.4.3.5. 

Calculul geometric al angrenajelor concurente conice cu dantură dreaptă. Elementele 
geometrice pot fi stabilite pe baza relațiilor din tabelul 12.62 în funcție de datele inițiale, 
elementele rezultate din calculul de rezistență (v. $ 12.4.3.12.) şi parametrii geometrici 
standardizati. Întrucît la danturile drepte my = my, în relaţiile folosite se pot omite 
indicii f și n. n dd a d M CR 

Într-o primă etapă se stabilesc parametrii definitorii ai celor două danturi : m ; £13 29; 


e > pe: 4 i | bes 
8,; 05; do; fo; Wo; E, = — Ep; Ti = — Ta, precum şi B sau de (sau dog). 


770 ORGANE DE MAȘINI 


Elementele geometrice pot fi de- 
terminate apoi în funcție de parame- 
trii definitorii în succesiunea: Dg, ; 
Das; Damı; Dama; géi? "o bai bag; 
Doi; Dog; Dg; Df2; B; G (dacă este 
cazul Gi, Gm); G,,, Gy, (dacă este 
cazul Gps Gro); Ivi; lys; Yoi Yoz; 
Yai’ Yaz; 85, ; 954 (dacă este cazul Ze, 
855) ; Ken ` Äerz? Wert, Mera etc. Cons- 
tructiv se adoptă Jo" Iso 


Calculul geometric al angrena- 
jelor concurente conice cu dantură 
înclinată. Elementele geometrice pot 
fi stabilite pe baza relaţiilor din tabe- 
lul 12.62 în funcţie de datele inițiale, 
elementele rezultate din calculul de 
rezistență, (v. si $ 12.4.3.12), şi para- 
metrii geometrici standardizati. 

La inceput se stabilesc parametrii 

definitorii ai celor două danturi : mf; 
sau Gart fon sau fofi Won Sau Wof; Eni = — Ema sau 
Et - cM precum si B sau dg (sau dg). 
Bd: geometrice pot fi determinate apoi în funcție de parametrii definitorii în 
succesiunea; Da; Daz; Damı; Dama; fof; Wope Bn? Beat agyi Gaas ba" baai Dors Dogs 
Dfi; Dfa; B (dacă se dá Yg sau Vom); G (dacă este cazul Gi, Gm); Go, ; Gas (dacă este 
cazul Ge, Gro) s di; Zi Lua: Yi; ba: Yai; Yaa: Bu: 9 v» (dacă este cazul òp, 3p); 
Safi; Safe; Xfis Xfas ban: Papas Rani; Rana: "api? ént Uani; Uana etc. Constructiv se 
adoptă Jeu" Las 

12.4..75. GEOMETRIA ANGRENAJELOR CONCURENTE  CONICE CU 
DANTURĂ CIRCULARĂ. Dantura conică circulară, cunoscută sub denumirea de 
dantură GLEASON, se realizează cu un cap portcutit pe care cutitele de danturat cu 
tăișuri rectilinii sînt aşezate circular. În timpul generárii danturii aceste tăișuri descriu 
flancurile circulare, de formă conică, ale roții plane generatoare, realizînd prin înfășurare 
dantura conică circulară respectivă (fig. 12.140). 

Parametrii definitorii ai rotii piane de referință cu dantură circulară sint: mp; 29; 
Bo Xn; fof; Wof: Bau = — Enzi Tri = ^f» precum și razele de curbură ale celor două 
flancuri, determinate de sculele de dange? folosite. Valori recomandate pentru fof şi 
Zar sînt date în tabelul 12.67. 

Tipuri de danturi conice circulare. La danturile conice circulare cu aceiași par ametri 
definitorii de bază cele două flancuri ale roții plane generatoare se pot defini si realiza 
în multiple feluri; de aceea roțile fabricate pe baza unui procedeu nu pot angrena cu roțile 
realizate după un alt procedeu nici chiar atunci cînd parametrii definitorii de bază ar fi 
aceiași. 

În cadrul metodei generării prin întășurare indirectă cu două suprafețe generatoare 
(v. $.12.4.3.3) se FLEES următoarele variante de definire şi de realizare [16]: 

— procedeul uniflanc — uniflanc, prin care flancurile concave si convexe ale dinților 
sînt prelucrate separat pe ambele roți; 

- procedeul uniflanc — biflanc, prin care flancurile concave şi convexe ale dinților 
sint prelucrate separat pe una dintre roți (de regulă cea mică), pe cealaltă roată (de regulă 
cea: mare) flancurile concave și convexe fiind prelucrate simultan cu aceeași sculă, care 
realizează goluri între dinți de egală lărgime; 


; Pe; 
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Tabelul 12.67. 


Valori recomandate pentru coeficientul frontal al capului de referință al dintelui fj; și 
coeficientul frontal al jocului de referință la fund zer la danturi conice circulare 
(după sistemul ENIMS) 


| Dinti de ináltime descrescátoare Dinti de înălțime constantă 
Numărul de | Unghiul de | Coeficientul ||. E Coeficientul AUT , 
dinţi la roata | înclinare median | frontal al ES rontal| frontal al Coeficientul frontai 
mică | capului de | „al jocului de | capului de Keen déi ^ 
| referință | referinţă la fund referință referință la fund 
| | | — | —- 
| fof | Uf | fof Uf 
| 
> 10 I5" | 1,00 0,2 1,00 0,25 
10 | 30? | 0,92 0,2 1,00 0,2: 
8 | 309 | 0,82 0,2 1,00 | 0,2: 
7 . 30 0,78 0,16 1,00 | 0,2 
6 | 42 0,75 0,16 1,00 0,2 
3 | ; us 0,70 0,16 | 1,00 0,25 
Observație. În cazul unor module mici (mf < 1,5 mm) pentru dinţi de înălțime constantă se recomandă 


valorile wf = 0,4 pentru mr Ss imm şi wif = 0,5 pentru m = . 1,5 mm. 


— procedeul biflanc — biflanc, prin care flancurile concave si convexe ale dintilor sînt 
prelucrate simultan pe ambele roti cu douá feluri de scule (capete portcutit), (fig. 12.141) 
pe una dintre roti realizindu-se goluri între dinți de aceeași lărgime, iar pe cealaltă roată 
dinți de aceeași grosime; 

— procedeul sculă — unică (procedeul UNITOOL), prin care flancurile concave si 
convexe ale dinţilor sînt prelucrate simultan pe ambele roti cu aceeași sculá. 

În atară de aceste procedee se mai 
aplică si procedeul semiînfășurării (proce- 
deul FORMATE) (v 12.4.3.3) care oferă 
productivitatea, cea mai mare. În acest caz  ' = =- 
roata mică se prelucrează prin procedeul 
flanc. 

Variantele de realizare ale danturilor b 
conice circulare se multiplică şi prin aceea ap pc 
că se pot aplica mai multe forme de dinți:  peppur. 
dinți de înălțime descrescătoare sau dinți de 
înăltime constantă. Ji 

Este evident că procedeele în care flancu- CN 
rile concave si convexe se prelucrează simul- 
tan sint mult mai productive; aplicarea unui 
procedeu sau a altuia depinde insá de dota- 
rea uzinei producátoare. 

Calculele geometrice de detaliu (in spe- 
cial cele referitoare la.grosimile de dinți 
la procesele de reglare ale danturárii) dife 
de la procedeu la procedeu ; efectuarea acestor | 
calcule, în general, cad în sarcina celui care Fig. 12.141 


PE op 
La VEXI CAV2 | 


JEX- Flanc convex 
CAV- Hanc concav 
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realizează danturile. În cele ce urmează se fac referiri numai la adoptarea acelor para- 
metrii definitorii care se impun prin sortimentele de scule cu care sint dotate mașinile 
de danturat, precum și la calculul elementelor geometrice principale. 

Corelatia dintre unghiul de înclinare median și corectarea unghiurilor profilelor 
normale ale sculelor. Din cauza folosirii roților generatoare cvasiplane (v. fig. 12.126, b), 
unghiul de angrenare normal aa poate fi păstrat egal cu unghiul profilului de referinţă 
Xon numai dacă unghiurile profilelor normale ale cutitelor se corectează cu valoarea 
Aa pe muchiile aşchietoare interioare (semnul ,--") respectiv exterioare (semnul 
„—"). Sistemul de scule GLEASON stabileşte pentru fiecare diametru nominal 11 capete 
portcutite numerotate între N = 31/3 ... 131/2 conform tabelului 12.68. Numărul capului 
portcutit înmulțit cu 10 reprezintă corectia Aa exprimată in minute de unghi, adică 
10N = Aa [minute de unghi]. 


Tabelul 12.68 


Numerotarea capetelor portcutite GLEASON și valorile corectate ale unghiurilor 
profilelor normale ale cutitelor 


———————————————————————————————————————————————————— 


Constanta Unghiul profilului de referință normal on 
Numărul | unghiului de 14030 17°30 20° 
capului înclinare 
postoupit median Valoarea corectată a unghiului profilului normal (a5 F Aa) la cuțitul 
N 20N exterior interior exterior interior exterior interior 
a eege 
31 a 70 13°55 15°05 16°55’ 18°05’ 19°25 20°35 
Alo 90 13945* 15915" 16?45' 18?15' 19°15” 20°45” 
51, 110 13395" 15?25' 16%35' 18?25* 19?05' 20°55” 
61/, 130 13*25' 15335! 16725" 18?35' 18°55 217057 
FP 150 13"15' Bee 16?15" 18?45' 18?45' 219157 
Eë 170 13°05 15°55 16°05 18°55 1835 21925" 
91/3 190 12255? 16*05' 15%55/ 19?05' 18°25 21135? 
101/3 210 12?45' 16?15^ 159457 1915 18?15* 21?45' 
111/3 230 12235 16?25' 15835" 19°25” 18°05” 21:755" 
121], 250 12°25 16°35” 1525 19*35' 17955 22205 
13!/, 270 12*15* 16?45' ES" T5" 19°45” T7945, 22215" 


Corelatia dintre unghiul de inclinare median al dinților Bm si corectia Ax, respectiv 
numárul capului portcutit N, se exprimá prin relatia 


2Aa (20N)' 


Sin Bm = ES , (12.133) 


Yor F Yoz (Yor F Yoz)’ 


în care Yp, $i Yoa sînt unghiurile de picior ale dinților celor două roti, în minute de unghi. 
De aceea, la stabilirea mărimii lui Bm trebuie să se țină seama de această corelație. 
Modulul la danturile conice circulare. Calculul geometric al angrenajelor concurente 
conice cu danturi circulare are la bază modulul frontal (exterior) my. In cazul aplicării 
procedeului uniflanc-uniflanc modulul frontal m; poate fi adoptat, în principiu, oricum. 
Pentru a se asigura însă şi aplicarea procedeelor biflanc cu scule de danturat tipizate, 
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este necesar ca „ceaprazul“ cutitului W, (fig. 12.142) = 
la roata mare (roata 2) — pe care se realizează de 
regulă golurile de egală lărgime — să fie adoptat | 
din următoarea gamă de valori normalizate: 0,4: 


0,5; 0,65; 0,75; 1,00; 1,25; 1,50; 2,00; 2,50; “si S 
3,25; 4,00; 5,25; 6,50; 8,00. ax Ge 
4 . Sis 

Calculul geometric general al angrenajelor SIS E 
concurente conice cu dantură circulară. În cazul 3 3 N 


dinților descrescători, aceste elemente pot fi stabi- 
lite pe baza relațiilor din tabelul 12.62 în functie / 
de datele inițiale, elementele rezultate din calculul . Muchiile aschieloory ^ 
de rezistență (v. § 12.4.3.12) şi parametrii geo- Fig. 12.142 
metrici tipizati. : 

Intr-o primă etapă se stabilesc parametrii definitorii ai celor două danturi ; mii; Zi 
Z5; Bm; 9,; 95; Qon; fof; wor; Efi = na Tp —^f5; B sau Va (sau deen) precum 
$i raza de curbură a liniei dintelui 7. 

La stabilirea mărimii modulului frontal mg se poate aplica următoarea metodică [9]: 

— din condiția de rezistență (v. $ 12.4.3.12) se stabileşte o valoare preliminară a 
modulului frontal Tg pri 

— se determină valoarea preliminară a „ceaprazului“ W; pr la roata 2 (la care golu- 
rile sint de egalá lárgime) cu relatia 


Wa pr = mp sell — 0,5 Ya) ha sau Wy, p, = — 9r h, (12.134) 
WT" 
în care k, = a + 77] cos Bm — 2(fog + wor) tg Gan, 


avînd pentru Bm = 30°, 35? si 40° valorile din tabelul 12.69; 
Tabelul 12.69 


Valori calculate ale mărimii &; 


i 


Deplasarea Bm Deplasarea Bm 

tangențială tangentialá 

de profil 30° 35° 40° de profil 30° 35? 40 

T | ka T ka 
———————————————————————————————— 

0,006 0,618 0,545 0,461 0,08 0,688 0,610 0,523 
0,01 0,627 0,553 0,469 0,10 0,205 0,627 0,538 
0,02 0,636 0,561 0,477 0,12 0,722 0,643 0,553 
0,03 | 0,644 0,569 0,484 0,14 0,740 0,660 0,569 
0,04 | 0,653 0,578 0,492 0,18 0,774 0,692 0,599 
0,05 0,682 0,586 0,500 0,20 0,792 0,709 0,615 
0,06 0,670 0,594 0,504 0,24 0,826 0,741 0,645 


— valoarea obținută W, pp se rotunjeste la una din valorile cele mai apropiate W, 
din gama de mărimi dată; 
— se determină valoarea finală, definitorie pentru modulul frontal cu relația 
W Wa(1 + 0,54 
ms = — sau mr dl + 0.5yem) . (12.135) 
(1 — 0. Adel) ha hs 
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La stabilirea márimii unghiului de inclinare me- 
dian Bm se aplică următoarea metodică: 
— se adoptă în prealabil o valoare preliminară Bu ns? 
— se determină valoarea preliminară a numărului 
capului portcutit Npr folosind relaţia 


(Yoi ! Yb) 
20 


N (12.136) 


= zi R . 
pr — SIN $m pr» 


— se adoptă numărul cel mai apropiat N din tabe- 
lul 12.68 ; 
— cu valoarea 
efectivá, definitorie a 

dian fm cu relația 


adoptată N se stabileşte mărimea 


unghiului de înclinare me- 


(20N)' 


d 3 Bm = arc sin |- 

H (o; 3 

Elementele geometrice pot fi determinate apoi in 

funcţie de parametrii definitorii in succesiunea: Da 

Das; Dam: Dam; ddp qd»? bai; baz; Do; Dus; De: De: B (dacă se dá de sau 

del ` G; Gi; Cm; Pe; (uneori Bi); Go; Ges (dacă este cazul Go, Gp9) Toy? Tos? Yoi’ 

Yb2; Yai; Tan? Švi; Öva (dacă este cazul Se, 955). Constructiv se adoptă Tolg Dis 

mensiunile de măsurare ale dinților se calculează în functie de modul de definire $i 
de realizare a danturilor. 

12.4.3.8. GEOMETRIA ANGRENAJELOR CONCURENTE CONICE CU DANTU- 
RÁ ELOIDÁ (sistem OERLIKON — Spiromatic). Dantura conicá in arc de epicicloidá 
— denumită danturá eloidá — se realizează cu un cap portcutit pe care cutitele de danturat 
sînt fixate în grupe de-a lungul unei spirale arhimedice (stînga sau dreapta). Pentru dan- 
turarea unei perechi de roți sînt necesare două scule: un cap cu cuțite pe dreapta si unul 
pe stînga. În timpul generării, un cerc fictiv legat de capul portcutite, denumit ruletă, 
raza pg, se rostogolește fără alunecare pe-un cerc de bază de rază py din planul 
de divizare-rostogolire al roții plane, tăișurile sculelor descriind epicicloide alun- 
gite (fig. 12.143). În timpul danturárii fiecare grupă de cuțite (constituită din două sau 
trei cuțite: la unele scule un cuțit de degrosare si cite unul de netezire pentru cele două 
flancuri ale unui gol) generează cîte un gol de dinte, grupele de scule alăturate intrind 
în goluri vecine, 

Parametrii definitorii ai roții plane de referință cu dantură eloidă sint: mr: Zo; 
Ban i on; fe; Wes Bai = — Eco, precum și raza nominală, a capului portcutit. Semnificațiile 
simbolurilor f, We şi Be sînt arătate în cele ce urmează. Dintii danturii eloide sint de 
înălțime constantă. La aceste danturi, în general, nu se fac deplasări de profil tar 

Tipuri de capete portcutit. Există mai multe tipuri de scule normalizate; dintre 
acestea pentru uz general servesc două tipuri ; capete portcufit tip TC cu grupe de cîte trei 
cuțite, folosite pentru realizarea unor danturi conice eloide cu contact localizat pronunțat 
(cu pată de contact mică) și capete portcufit tip NC, cu grupe de cite două cuțite folosite 
pentru realizarea unor danturi conice eloide cu localizare redusă a contactului (cu pată 
de contact mare). 

Tipodimensiunile acestor capete, pentru mașina de danturat OERLIKON Spiro- 
matic Nr. 2, impreuná cu elementele caracteristice respective, sint date in tabelul 12.70. 
Simbolul capului portcutit se mai completeazá cu semnul distinctiv al sensului de rotatie: 


Yo2) 


Fig. 12.143 


cu 


agențiale. 


Tabelul 12.70 


Capete portcutite pentru mașina de danturat OERLIKON Spiromatic Nr 
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L (links) pentru sens stînga și R (rechts) pentru sens dreapta. Semnificația elementelor 
componente ale unui simbol complet (de exemplu TC3-40/3,00 R) este următoarea: 


TC3—40/3,00R 


“w -æ 
Tipul capului portcutit (TC) pi | 
Numărul grupelor de cuțite (scule) ze EE 

Raza nominală de așezare a cutitelor ze + 

Modulul nominal al capului portcutit me s 

Sensul de rotire à capului portcutit 4a 


Măsura localizării contactului (v. fig. 12.127 si 12.128) realizată cu capetele portcutit 
este abaterea arcelor de curbură ale flancurilor dinților la exteriorul danturii (v. tabe- 
lul 12.70). 

Modulul frontal median Mem M 
Esci C ra | ll 12 


? 
m 


Ceneroloorea de divizare mediană 


Numărul de dinti al rotii plane Zg 
Fig. 12.144 


Domeniile de folosire ale capetelor portcutit sint definite prin „contururile-vele“ 
din fig. 12.144 și 12.145. De regulă, pentru aceeași problemă este posibilă folosirea mai 
multor capete portcutit. Se alege acea sculă pentru care se obține unghiul de înclinare al 
dinților convenabil. 
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Modulul frontal median Myy SCH 
d ge 


AU 12 
Es 


lt 
DAIN 
X SN AA 


bal 


Generaloare de divizare mediană Gun 


PRON PP Apa 


A 
p 


| AMA, = N 
Numărul de dinti ol rotii plane Zg 


Fig. 12.145 


Unghiul de înclinare median al dinților. Unghiul de înclinare median al dinților 
Bm este determinat de parametrii definitorii ai sculei (tabelul 12.70) şi de condiţiile cine- 
matice de rostogolire a ruletei pe cercul de bază (v. fig. 12.143); de aceea unghiul Bj, nu 
poate fi adoptat oricum, ci rezultă în funcție de aceste date cu relația 


za — 2 4 
T -=| E (12.138) 
20 — od 
în care: Ọ este numărul fictiv de dinți caracteristic capului portcutit, determinat de 
d , : 
relația ( = —*.; de; — diametrul efectiv de așezare a cutitelor (v. tabelul 12.70); 


IW fm, 
mm — modulul frontal median. 
Valori orientative în vederea alegerii capului portcutit se pot citi si din fig. 12.144, 
respectiv, fig. 12.145. ` 
Modulul nominal al capului portcutit. În calculul danturilor conice eloide modulul 
nominal al sculei (cap portcutit) me constituie o mărime de referință pentru calculul 
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SE dinților şi al deplasărilor de profil, oricare ar fi modulul normal 
Dimensiunile în înălțime ale dinților. La danturile i i intii se i ă 
cu înălțime constantă, dimensiunile aferente hore na aa EES 
— înălțimea, capului de divizare al dintelui ag = me( fe + Ej); 
— bane la fund c = wm; idi 
` — înălțimea piciorului de divizare al dintelui bg = m We — 
in care: fo = 1 este coeficientul nominal al eer CEA i. coeficientu! 
nomina] al jocului la fund; £, — deplasarea specificá nominalá de profil B 
Deplasarea specificá de profil. La danturi eloide se aplicá numai deplasări radiale x 
care se raportează la modulul nominal al sculei de danturat me, definindu-se de lasarea 
specifică nominală de profil £e = x,[m,. Dacă roata mică a angrenajului are när eic 
de dinti este necesará realizarea unor deplasári de profil compensate Se recomandă 
adoptarea unei deplasări specifice nominale de mărimea [30] | : 


1 
Bc = (fe + w) — — (Dai yay; + 0,125), (12.139 
me 
unde: Dar este diame ivizare i i otii mici E fici 
dii ametrul de divizare interior al roții mici | Da; = Dg — ; 9; — coeficient 


in functie de unghiul de ínclinare median Bm şi raportul G„/G;, avînd valorile din 


fig. piste n P SC în funcție de semiunghiul conului de divizare-rostogolire à 
avînd valorile din fig. 12. ; Ya — ici fini ri ați )6 sin? 5: 
fig 12.147; y, — coeficient definit prin relația y, = 11,06 sin? Xon 


1 
pentru oan = 17 — se ia y, = 1,0. 


40° 


39’ 


| | £^ 
| „o 


^ ip ap LL 
0 gu Ou Qe Q3 Qh 050 032 Gi 056 058 
5 A 


Fig. 12.146 Fig. 12.147 


| 
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Fiind vorba de deplasări de profil compensate, evident Ba = — Eca: La numere mari 
de dinti, cind márimea lui £,, calculatá cu relatia datá, ar rezulta negativá, nu se fac 
deplasări de profil, deci £j; = Bes = O. 

Unghiul normal al profilului de referintá. La danturi eloide se foloseste in general 
scula cu gan = US ` in ultima vreme se folosesc și capete portcutit cu gon = 20°. Un- 
ghiul de angrenare normal la danturare prezintă abateri față de acest unghi, însă aceste 
abateri sînt identice pe cele două roți de aceea ele nu au influență asupra angrenării și 
cutitele de danturat nu necesită corecție, ca sculele pentru prelucrarea danturilor conice 
circulare (v. $ 12.4.3.7). 

Calculul geometric general al angrenajelor concurente conice cu dantură eloidă. 
Elementele geometrice ale acestor angrenaje pot fi stabilite, cu excepţiile arătate în conti- 
nuare, pe baza relațiilor din tabelul 12.62 în funcție de datele inițiale, elementele rezul- 
tate din calculul de rezistență (v. $ 12.4.3.12) şi parametrii geometrici tipizati. Într-o 
primă etapă se stabilesc parametrii definitorii ai celor două danturi : mp; 2; 29; Bm; 93; 
85; doni fei Uc; Ba = — Ben B sau Va (sau deen), precum și raza nominală a capului port- 
cuțit Ye- 

La stabilirea parametrilor Bm si Ze se aplică următoarea metodică specifică: 

— se determină modulul frontal median sg (v. tabelul 12.62); 

— se calculează o valoare preliminară a modulului normal median nm pr în 
funcție de valoarea preliminară dorită a unghiului de înclinare median Bm pr, folosind 
relația Mnm pr = Mpm COS Pm pr; 

— pe baza tabelului 12.70 si a „diagramelor — velă“ (v. fig. 12.144 și 12.145) se 
adoptă capul portcufit, caracterizat prin me Şie cu care se pot realiza mărimile Mpm pr ȘI 
Bm pr dorite sau mărimi apropiate de ele; 

Eë ar 
Ta [i9 


së — 22 


Vu 


— se determină mărimea care rezultă pentru Bm cu relația Bm = arc cos | 


— se calculează modulul normal median final Mym (v. tabelul 12.62); 
— se calculează pe baza tabelului 12.62 următoarele elemente geometrice rezultate: 
Dg, B (dacă este dat (c sau pem), G şi Gi; 
— se determină E, în funcție de modulul nominal al sculei m cu relația dată mai sus. 
Elementele geometrice pot fi determinate apoi în funcție de parametrii definitorii 
în succesiunea: Das ` Damı; Dama; aa =Mel Je + 
2 EQ; d» = elle — &g; ba, = mefe + we — 
— Ec); baz = me(fe + We v Ee) UU ec W Mgs Dy; 
Dozi Dfii Drot Gm; Goi Goz; In ai d = ër: 
va Bn, Constructiv se adoptă Isı; Zso 
12.4.3.9. GEOMETRIA ANGRENAJELOR 
CONCURENTE CONICE CU DANTURA PA- X 
LOIDĂ. Danturile paloide, denumite si danturi mo i 


al rotii plane 


Roata plang 
Freza mele 


_ Planul de rostogolire 


i 


7 


8 
d 
8. 
Ps 
Ke 


E 


conice curbe sistem KLINGELNBERG, se CX Ee? 

realizează prin ínfágurare continuă cu freze- Y EECH 

melc conice (fig. 12.148), printr-un proces de | 

danturare similar prelucrării roților dințate Lë : 
cilindrice cu freze melc cilindrice. Liniile dinti- déi SC A ® 

lor fiind arce de evolventă alungite sau scurtate J Roata sud 3x 
(in functie de sensurile de inclinare ale dintilor A KOORA c Á 
sculei si roții danturate) se obțin dinți de egală freza mele 

grosime pe toată lungimea lor ; dantura paloidă Wi la începutul 

este astfel singura dantură conică care prezintă i denturari 

aceastá proprietate pe ambele roti ale unui an- Fig. 12.148 
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Fig. 12.149 


grenaj și are modulul normal » constant de-a lungul dinţilor. Prin modificări corespun- 
zătoare ale poziției sculei față de roata danturatá se pot realiza—între anumite limite — 
localizări dorite ale contactului dintre dinți. 

Parametrii definitorii ai roții plane de referință cu dantură paloidă sînt: mg; zy: 
Dm ` on; fon; Woni Eni = — Ema. La danturile paloide nu se pot realiza deplasări de profile 
tangentiale. 

Cercul de bazá al evolventelor. Parametrii geometrici definitorii ai danturii trebuie 
să fie adoptati in așa fel încît raza cercului de bază 9» al evolventelor liniilor dinților 
(v. fig. 12.151) să fie mai mică decît raza interioară (de divizare) a rotii plane de referință 
Roi(Ro = Gi); deci Roi = o, + g unde g este diferența, necesară între cele două raze: 
pentru mp = 1...7 mm; în general g = (3) 4... 8(11) mm [36]. 

Raza cercului de bază p, se determină cu relația Po = Zgi3, în care zy este numărul 
de dinți ai roții plane generatoare (sau de referință) (v. tabelul 12.62). 

Modificarea semiunghiurilor conuri- 

2 lor de divizare ale roților. În scopul reali- 
AG Top | | zării unor deplasări de profi variabile de-a 

F lungul dinților, vîrfurile conurillor de 
divizare ale celor două roți se deplasează 
din punctul O (reprezentînd vîrfurile 
celor două conuri de rostogolire care 
coincid în punctul de intersecție al axe- 
lor) în punctele O, și O, (fig. 12.149). 

Astfel semiunghiurile conurilor de 
divizare ale celor două roți devin Sa = 
= d, — A8 şi 85, = 9, + A8, unde: à, si 
82 sint semiunghiurile conurilor de rosto- 
golire (v. tabelul 12.62) ; A8 este modifi- 
| 2 9 k 5 6 7 8 9g carea semiunghiurilor conurilor de divi- 

i i12 zare, avînd valorile din diagrama repre- 
Fig. 12.150 zentată în fig. 12.150. 
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Micşorarea semiunghiului conului de divizare al roții mici (v. fig. 12.149) echivalează 
cu deplasări de profil pozitive variabile liniar, crescînd de la valoarea 0 la exteriorul 
danturii, pînă la o valoare maximă la interiorul danturii, ceea ce determină îmbunătă- 
tirea condițiilor de angrenare și eliminarea pericolului subtăierii la interiorul coroanei, 
unde acest pericol este mai mare din cauza mărimii reduse a unghiului de înclinare inte- 
rior Bu La roata mare, modificarea (mărirea) semiunghiului respectiv determină depla- 
sări de profil negative compensatoare [30]. 

Dimensiunile frezelor-melc conice. Tabelul 12.71 conține dimensiunile normalizate ale 
frezelor-melc obişnuite de fabricație KLINGELNBERG [36]. Modulul normal mp al aces- 
tor scule este parametrul definitoriu de bază al danturilor paloide. După stabilirea para- 
metrilor definitorii ai roților trebuie să se verifice dacă danturarea poate fi realizată cu o 
sculă obişnuită pe toată lățimea coroanei dințate (fig. 12.151). (Se recomandă valori mai 
reduse pentru de sau deu decît la alte danturi ; v. tabelul 12.63). 

În planul de divizare al roții plane (v. fig. 12.151), generatoarea conului de divizare 
al frezei-melc (cu un început) trebuie să fie tangentă la un cerc de rază pọ—Mn, iar vîrful 
conului sáu de divizare trebuie să se găsească, de asemenea, pe acest cerc (v. pct. Os si 
04). În aceste condiții se pot realiza roți conice cu următoarele valori limită ale lungi- 
milor exterioare Ge si interioare G; ale generatoarelor de divizare: 


Gi min = Vlo — my? + Disi; 
(12.140) 


Ge maz = V (go — ma)? + (Dast + Ga), 


unde: p, este raza cercului de bază; Dasi — diametrul de divizare interior al frezei-melc ; 
Gg, — lungimea generatoarei frezei (sculei); ma — modulul normal. 


Unghiul de înclinare median al dinților. Mărimea unghiului de înclinare median al 


dinților Bm nu poate fi variat după dorință, ci rezultă pe baza relației Bm = arc cos Ea 
Gm 

La corelarea unghiului de inclinare median Bm cu alți parametri (Daz, mn și 2,) se 
poate folosi nomograma din fig. 12.152 (după KLINGELNBERG) [36]. 

Înălțimea capului dintelui. Înălțimea capului de divizare al dintelui la roata mică 
se calculează cu relația ag, = (fon + Eni) Mn = (1 + Bad ma (adică fon = 1,0), iar la 
roata mare cu relația aga = 2mn — aa: 

Pentru factorul (1 -+ £5,), în care Ep, este deplasarea specifică normală suplimen- 
tară de profil pentru evitarea subtăierii la numere mici de dinți, se recomandă (după 
KLINGELNBERG) valorile din tabelul 12.72 în funcție de numerele de dinți ale roților 
2; $1 Za [36]. 

Calculul geometric general al angrenajelor concurente conice cu danturá paloidă. 
Elementele geometrice ale acestor angrenaje pot fi stabilite, cu exceptiile arátate in con- 
tinuare, pe baza relatiilor din tabelul 12.62 in functie de datele initiale, elementele rezul- 
tate din calculul de rezistență (v. $ 12.4.3.12) si parametrii geometrici tipizati. 

Într-o primă etapă se stabilesc parametrii definitorii ai celor două roți : mn; Zii 5j 
m; da; Bes on; foni tom: En; = — Enz Şi B sau Ae (sau pam). 

La stabilirea acestor parametri se poate aplica următoarea metodică: 

— în funcție de diametrul de divizare al roții mari Dg, = iDa; (determinat din 
condiția de rezistență la solicitări de contact), pe baza nomogramei din fig. 12.152 se stabi- 
lesc valorile z, $i mia care asigură realizarea unui unghi de înclinare median preliminar 
Bm pr în jurul valorii dorite; 


Axa freze; 


LE 
j 
| 
s S Ls c 
N aa e] 
Koata plend Zei | 
dereferinlă Van | 
Du 


Freza mele — i^ 
conica 


Z 
M A 
100 60 4030 20 1086 EE 
120 ] d RS | 
| il |] | | | CH | 
(ULC sa CEI 
| BU ker TI) 
o | 
(TD j 3 A | 
23 mi rn 
mp i Hapet 1 | 
7 CZ e 
a 6 II | | de | 
"tn | | 
2 L1 
72 H — L 
UI) HH td a 
Fig. 12.152 


Tabelul 12.71 


Dimensiunile caracteristice ale frezelor melc obignuite pentru danturi conice paloide 
(după KLINGELNBERG), mm 


|Lăţime Gs mică (4 spire) șirul A|Látime Gs medie (5 spire) șirul B| Lăţime Gs mare (6 spire) șirul C 

my | Desi | Gs | Dasi | Desi | Gs Disi Desi | Gs | Dasi 
1 | 14 | 13 11,75 | 18 16 15,75 18 | 19 15,75 
1,25* | 17 16 14,19 | 9m | 20 18,19 21 | 24 18,19 
1,5 | 20 19 | 16,62 | 24 24 20,62 24 29 20,62 
1,75* 23 22 | 1906 | 27 28 23,06 27 | 33 23,06 
2 26 | 26 | 21,5 30 | 32 | 25,5 30 38 25.5 
2,25* 29 | 29 | 2394 | 32 | 36 | 2694 | 32 | 43 26,94 
2,5 32 | 32 | 26,37 | 35 40 29,37 35 | 48 29,37 
2,75* | 34 | 35 | 2281 | 37 44 30,81 37 | 52 30,81 
3 36 | 38 | 29,25 | 39 | 48 32,25 39 | 57 32,2 
3,25* 38 | 41 30,69 | 42 | 52 34,69 42 62 34,69 
3,5 40 | 44 32,12 | 44 | 55 36,12 44 66 36,12 
e AN o pa 42 48 33,56 46 59 37,5 46 | 71 37,56 
4 44 31 35 49 63 40 49 | 76 40 
4:25* 46 94 '| 306,14 51 67 41,44 | 5 | 81 41,44 
IR pragi u 57 a 37,97 | 53 71 42,87 35 | Sa 42,87 
5 | 52^ |. 68 |. 40,75 | :58 79 46,75 58 | 95 46,75 
SÉ 56 | 20 | 43,62 h 63 87 50,62 63 | 104 50,62 
6 60 | 76 | 46,5 67 95 55,5 67 | 114 53,5 
6,5* 64 82 | 49,37 7 | 103 57,97 42 | 123 57,37 
Fi 68 | 88 | 52,25 | 77 110 61,25 77 | 132 61,25 
7,08 | | | 81 |118 64,12 | 
8 | | | 86 | 126 68 | | 

Observaţie. Dacă este posibil se recomandă evitarea folosirii frezelor melc notate cu * 


Tabelul 12.72 
Valori recomandate pentru factorul înălțimii capului de divizare al dintelui la roata mică 
(1 +Em) pentru unghiul normal al profilului de referință oan = 20° 


| ^ 

à | 6* | 7 8 9 | 19 11 12 13 | 14 15 16 
18 | | 1,00 | 1,00 | 1,00 | 1,00 
20 | | | 4417 1,02 1,00 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
22 1,30 | 1,30 | 1,27 | 1,23 1,16 | 1,04 | 1,00 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
24 1,28 | 1,28 | 1,26 1,22, ] 2,16 | 1,06 | 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 
26 | 126 | 1,26: | 1,25 | 1,22 | 1,16 | 1,07 1,00 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
28 1,26 | 1,226 | 1,25 1,22 | 1,17 1,08 1,00 | 1,00 1,00 1,00 1,00 
30. | 1426 | 1261 125 | 122 | 1,17 1,09 1,00 | 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
35 1,27 | 1,27 1,26 1,23 | 1,18 | 1,11 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 
40 | 128 1,28 1,28 | 1,24 | 1,20 1,13 1,02 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
45 | 1,29 | 1,29 | 1,29 1'1;25 | 1,21 1;15 1,05 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
530 (| 531 | 1,31 | 130 [1,26 1] 1423 | 1,16 1507 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
39 1] 1,32 | 1.32. | 1,32 1,29 | 1,24 | 1,18 1,09 1,00 | 1,00 1,00 1,00 
60 j| 1,33 | 433 | 1,33 1,30 | 1,26 | 1,20 1,51 1,03 | 1,00 1,00 1,00 
70 | 1,36 1,36 | 1236 | LIZ | 1,29, 1.23 ol 1,16 1,08 | 1,00 1,00 1,00 
80 | 1,39 1,39 | 138 1,35.]| 1,32 | 127 1,20 1,12 | 1,01 1,00 1,00 
Observajie. Valorile notate cu * se vor evita deoarece necesită freze speciale. 
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— se stabilește z, = Laf 

— se determină 8, și ð, (v. tabelul 12.62); 

— se determină valorile preliminare: ?7Óym pr; Mf pp; Dai pri; £9; G = Ry; B (dacă 
este dat de sau deal ` Gi = Roi; Gm (v. tabelul 12.62); 

— se calculează p, = Mno și se verifică diferența g = Ry; — c,; dacă se realizează 

condiția menționată mai sus (g > 0), atunci se continuă calculul ; în caz contrar se modifică 

parametrii inițiali pînă la realizarea condiției ; 

— se determină, valoarea finală a unghiului de înclinare median Bm cu relația 


Bm = arc cos Po : 
m 
— se determină Ze, 95, in modul indicat mai sus; 
— se stabileşte fon şi En (v. tabelul 12.72). 

Elementele geometrice pot fi determinate apoi în funcție de parametrii definitorii 
în succesiunea: men ` Mf; Da, Daz» Damı; Dama: gé, aaz; bai; baz; Doi; Duo: Gai 
Ga: Gp; Goa; Itu; Ios; do = Òm; Bas = Baa etc. Constructiv se adoptă Ii; Is. i 

. 12.4.3.10. CALCULUL ANGRENAJELOR CONCURENTE CONICE LA SOLICI- 
TARILE DE CONTACT ALE DINȚILOR. Folosind echivalenta stabilită între angrena- 
jele paralele cilindrice și angrenajele concurente conice cu danturi drepte sau curbe 
(v. § 12.4.3.4) calculul acestora din urmă la solicitările de contact ale dinților se poate 
face cu relații similare acelora folosite la calculul angrenajelor paralele cilindrice. 


Calculul de dimensionare la solicitări de regim se poate efectua folosind următoarele 
relații: 
— la angrenaje ortogonale (84 = 90%): 


Va er EE P. 
G > [ Eis uM V (3s + 1) UE —— [mn] (12.141 


9ak "y omg 
sau 
, Shri e m . 
Da > (2 + Vom) IL BE | —— — [mm]; (12.142) 
"20ak) Maio e 
— la angrenaje neortogonale (84 4 90%): 
Dat ri m RC 
6 [1 | Cl : EP SE [mm] (12.143) 
2 ] sin 8, itak} nəPamkg P 
sau 


Cup ) P, sin òa Dein (12.144 


3 
Da > (2 + Yom) || 


; "M 
WËSCH WE Mer 


1 Calculul de verificare la solicitări de regim se poate efectua controlind condiția de 
rezistență la solicitările de contact cu următoarele relații; 


— la angrenaje ortogonale (84 = 909): 


Cup 
Ong = —— 
"b = Gi 


(12.145) 
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sau 
E ' B.V, + D N 
ay Ender || Eat coa [E] — quu 
Gi nBkg mm? 
— la angrenaje neortogonale (84 z£ 90°): 
Cy P, sin à, N ei 
Onk G EP ed Ze < Oak a (12.147) 
Tmi| ”Bkgo sin? ò, mm? 
sau 
+ 0,5Yam) Cap ll Pesin ò N 
ues (14 Ge Crp asin a MTS N A (12.148) 
2119 Wide? sin“ à; mm? 


Semnificatiile simbolurilor din aceste relatii si dimensiunile márimilor aferente sint 
urmátoarele: 
B este lățimea coroanei dinţate (măsurată pe o direcție paralelă la generatoarea conului 
de divizare), în mm; Dg, — diametrul de divizare (maxim) al roții 7, în mm; G — lun- 
gimea generatoarei (exterioare) a conului de divizare, în mm; Gm — lungimea genera- 
toarei mediane a conului de divizare, în mm; între G şi Gm există relațiile: G = 
= (1 + 0,5 Yom) Gm sau Gm = (1 — 0,546) G; Zus — raportul de transmitere de la roata 
7 la roata 2: tig = 22/21; kg — coeficient care indică efectul înclinării dinților asupra 
capacității portante a danturii la solicitările de contact; se determină în funcție de unghiul 
de înclinare median al dinților fi și în funcție de numărul echivalent de dinți din diagrama 
prezentată în fig. 12.153; pentru danturi drepte kg = 1; n — turatia roții 2, în rot/min; 
P, — puterea de calcul, în kW (v. $ 12.4.1.8); à4 — unghiul dintre axe; 8, — semi- 
unghiul conului de divizare-rostogolire al roții 7; den — coeficientul longitudinal median 
al látimii danturii (v. $ 12.4.3.5); Gap — tensiunea admisibilă de contact, in N/mm? 
(v. $ 12.4.1.6); ogg — tensiunea nominală la contact, in N[mm?; Cpp — factor de elas- 
ticitate, in funcție de puterea transmisă avînd următoarele valori: a) dacă ambele roti 
ale angrenajului sînt din oțel, cu E, = E, = 2,1- 105 N/mm?, atunci 


— pentru æn = 20, Cpp % 1,05- 10; 


0,643 
— pentru æn Æ 20%, Cyp m 1,05. 106 VE, 


* , 
sin 2an 


b) dacă roțile angrenajului sint din materiale diferite, cu modulele de elasticitate 


E, şi E, exprimate în N/mm?, atunci 
seen 
— pentru æn = 20%, Cpp % 1,05 - 108 Vai 


2,1- 1057 
3 3,34. 106. E 
— pentru æn Æ 20°, Cpp zs |. 


sin 2an 


unde 
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Fig. 12.153 


mg > (1 =+ 0,5 em) + 


— la angrenaje neortogona 


gy 2 (1 - 


— la angrenaje ortogonale (84 = 999): 


"ech 


Zä d ` 
AG?ni gem y 


| 


12.4.3.11. CALCULUL ANGRE- 
NAJELOR CONCURENTE CONICE 
LA SOLICITĂRILE DE INCOVOIERE 
ALE DINŢILOR. Pe baza echivalentei 
dintre angrenajelor paralele cilindrice 
și angrenajele concurente conice cu 'dan- 
turi drepte sau curbe (v. $ 12.4.34.). 
calculul la solicitările de încovoiere ale 


angrenajelor conice se poate face cu re- 
latii similare acelora folosite la calculele 
angrenajelor paralele cilindrice. 

Calculul de dimensionave la solicitări 


de regim se poate efectua folosind urmă- 
toarele relaţii: 


a. În cazul general: 


^U sipeste — la angrenaje ortogonale (84 = 
= 909), 
3 
2C;p P, cos B 
I E 
UE etu cm [mm]; (12.149) 
zt V (i2, 1) 1 V emLVe1(oa1)1] 
le (84 # 90°), 
E CY 
2C;pP, cos Bm sin à 
Gm) | x og r Pn - [mm]. (12.150) 
zm ml Ysi(9ai) 1l 


b. In cazul cînd G sau Gn este dat: 


— la angrenaje neortogonale 


4 


3n. ew y 
"1YGm.i. 


(1+ 0,5 Um)? Gap, cos P5 


e 
=) 
D 
e 
P 
N 
[e] 
CH 
B 
— 
a 
D 
d 
Si 
9 
e. 
S 
rr 


ortogonal 


[0] 


eL 0,59 m)*Cip(i + 1) Pecos Bm 


(84 = 909): 


A 


11/2100, 


:3 d Fan 
e AG ibm Ye1(9ai)u] 


Sau z, < e (12.151) 


ax e DE 2 [^ A 
Cip(î2a + 1) Pe cos Bm 


(84 z5 907 


(1 + 0,5 Pam)? Cip P, cos Bm 


4G3 nam Ve (Ga; 1] sin? 8 
m iv gmiYsz1 (65;)1] sin“ ò Pi = 
Š S L. (12.152) 
CipP, cos Bm 
A 1 V172 
Y (8; 
= - (12.153) 


-I 
0 
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— la angrenaje neortogonale (84 + 907): 


e D$ytibomUfei(9a) 1] i (12.154) 


2(1 + 0,5 Yem)? Cip Pesin 8; cos Bm 


ıl de dinți la limita rezistenței 


Observaţie. În cazurile b și c expresiile din membrul doi reprezintă nun 
dinţilor la încovoiere 2,; se pune deci condiţia z, S LE 


Calculul de verificare la solicitări de regim se poate efectua punind condiția de rezis- 
tentá de incovoiere a dinților astfel: 
— pentru roata 7 (atit la angrenajele ortogonale cit si la cele neortogonale 


(1 + 0,5 Pam)? Cip Pe cos Bm 


N za 
S (Gai): ; (12.155) 
mm? 


2 
zn, Bm elen 


2 (atit la angrenajele ortogonale cît si la cele neortogonale) 
N E 
(65) nd (LL) (12.15 9) 
mm? 
und C;p este coeficient al formulei de calcul la incovoiere, exprimată, în funcție de 
put (Cip & 6 080 000); mg — modulul frontal (exterior) în mm; yg — coeficientul 


de formă echivalent al dintelui, care se poate adopta pe baza valorilor indicate pentru 
danturi cilindrice drepte (v. $ 12.4.2.6 și fig. 12.106), însă în funcție de numărul dinților 
roții cilindrice echivalente z (v. $ 12.4.3.5.); z} — numărul de dinți la roata 7 (conside- 
rată roata mică); o4; — tensiunea admi 


bilă la incovoiere, în N/mm? (v. $ 12.4.1.6); 
0,;— tensiunea nominală la încovoiere, in N/mm? 


Celelalte simboluri au aceleași semnificații ca graful precedent (v. $ 12.4.3.10). 

12.4.3.12. METODICA CALCULULUI DE REZISTENȚĂ AL ANGRENAJELOR 
CONCURENTE CONICE. Această metodică este o etapă a metodicii generale de proiec- 
tare a angrenajelor (v. $ 12.4.1.7) şi are ca scop stabilirea parametrilor definitorii de bază 
ai angrenajului. Presupunînd realizate primele trei etape din cele menționate la. $.12.4,1.7, 
aplica urmátoarea metodicá: 


— se adoptá tipul de danturá conicá; 
— se adoptă de sau dean (v. $ 12.4.3.5 si tabelul 12.63 
— se adoptá o valoare preliminará pentru unghiul de inclinare median al danturii 
funcţie de posibilităţile oferite de diferitele tipuri de danturi (v. $ 12.4.3.5 şi 
SCR . 9), tinind seama si de recomandarea legatá de márimea gradului de acoperire 
longitudinal (v. $ 12.4.3.5.); 

— din condiția de rezistenţă la solicitările de contact ale dinților se stabilește G 
sau Dg; 

— se stabileşte prin aproximatii succesive numărul de dinți la limita de rezistență 
a dinților la încovoiere z si se adoptă z, < z; (la danturi paloide v. $ 12.4.3.9.) ; la acest 
calcul se ia la început o valoare aproximativă pentru va = f (221) = F(z), avînd în vedere 
că z, nu se cunoaște (v. $ 12.4.3.11), apoi se corectează aproximatia ; 

— se stabileşte ordinul de mărime pentru modulul frontal al danturii s, pr (Şi în funcție: 


E 
de tipul danturii, dacă este necesar Mnm pr); 
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— se efectuează calculul geometric al angrenajului in 
functie de tipul danturii conice, definitivindu-se parametrii 
definitorii (v. $ 12.4.3.6 ... 9); se verifică conditia de evitare 
a subtăierii dinților la roata mică, se determină gradul de 
acoperire global e (v. $ 12.4.3.5) 

— se face calculul de verificare la condiția de rezisten- 
tà la solicitările de contact (v. $ 12.4.3.10) sila solicitárile 
de încovoiere ale dinţilor (v. $ 12.4.3.11), avindu-se în 
vedere atît sarcina nominală (de regim), cît si suprasarcinile 
(v. $ 12.4.1.5 — $ 12.4.1.8). În cazul calculelor de rezistență. 
la solicitări de suprasarcini se folosesc aceeleasi relatii 
(12.141 ... 12.156), inlocuindu-se în acestea: Gak CU Oak lim 

Fig. 12.154 Onk CU Geunkb Pe cu Pesup respectiv 0; cu o 

9,; CU Gsp ; (V. $ 12.4.1.5, $ 12.4.1.6 şi § 12.4.1.8). 

12.4.3.13. INDICAREA ELEMENTELOR DANTURII PE DESENELE DE 
EXECUȚIE ALE ROȚILOR DINTATE CONICE. Modul de indicare a elementelor 
“danturii pe desenele de execuţie ale roţilor dințate conice cu dinți drepți, inclinati si 


H 


Gg si 
ai lim ȘI 


curbi, formînd angrenaje concurente, este prescris în STAS 5996-74. Elementele şi 
reprezentările suplimentare, necesitate de forma și caracteristicile specifice ale 
danturii, utile pentru prelucrarea şi controlul acesteia, se prescriu, de la caz la caz, de 
“către proiectant. 

Pe figura de reprezentare a unei roti dințate conice se indică următoarele ele- 
mente conform fig. 12.154: diametrul de virt (cap) (valoarea nominală $i abaterile 
limită) ; lățimea danturii (pe generatoarea conului de divizare); semiunghiul conului 
de virf (cap); semiunghiul conului frontal (suplimentar) exterior (eventual şi 
interior) ; diametrul alezajului (valoarea nominală și abaterile limită); distanțele de 
la baza funcțională la vîrful conului de divizare (valoarea nominală și abaterile 
imită), la cercul de divizare (exterior), la cercul de virf (cap) exterior și la cercul 
de virf (cap) interior; tolerantele de poziție (dacă este necesar) si suprafața de referință, 
în raport cu care acestea sînt indicate; raza sau tesiturà muchiei cercului de vîrf 
(cap) ; rugozitatea suprafeţei flancurilor dinților (v. tabelul 12.50), înscrisă convențional 
pe generatoarea conului de divizare, precum si rugozitátile conului de virt (cap), a ale- 
zajului rotii și a suprafeţei frontale care servește ca bază funcțională, eventual a supra- 
feței de fund (picior) a danturii si a flancurilor de racordare. , : 

Într-un tabel, avînd dimensiunile recomandate conform fig. 12.155, si asezat de 
preferintá in coltul de sus din dreapta desenului, se inscriu parametrii definitorii, de pre- 
'cizie și de control ai danturii precum si date referitoare la roata conjugată (v. fig. 12.155— 
12.157). 

Indicii de precizie, cu exceptia cazurilor in care proiectantul considerá necesar a 
prescrie anumiți indici importanti pentru calitatea, angrenajului respectiv, se înscriu în 
tabel, pe copiile desenului de execuție, de către întreprinderea producătoare ; în acest scop, 
în tabel se vor prevedea cinci rînduri libere. 

În fig. 12.155— 12.157 este exemplificat modul de indicare a elementelor danturii 
pe desenele de execuție ale unor roţi conice cu dantură dreaptă (fig. 12.155), cu dantură 
înclinată (fig. 12.156) şi cu dantură curbă paloidă (fig. 12.157). 
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#33 5h Uc) 
$30 H7[1092) 
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Modulul 

Numărul de dinti 
Profilul de referință 
Wrarmetrul ext dedivizara, g 
|Sern/unghi condedivizare 18-448" 
Lung. general dedivizare| 12887 


Deplasarea specific | DIER 
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JI lt Oel B 2 
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Mia kul normal median 


Wurmürul de dinti 
Prolilyl dereferinta 


Doreen. 
Sensul inclinürti 


dreapta 
bdd 

772 29" 

333078 


precizie si jocul 
Unghiul intre axe 
Nr dinti 


KSC | 
iiti qp | 


| D 
WU h6l Zezcl) 
La pl 


12.4.3.14. FORȚELE DIN ANGRENARE LA ANGRENAJELE CONCURENTE 
CONICE. Pentru calculul fortelor transmise la arbori de cátre rotile conice in angrenare 
se consideră cá rezultanta tensiunilor de contact între flancurile dinților constituie o forfá 
normală de angrenare F care acționează la mijlocul dinților (fig. 12.158) ; în calcule această 
forță este luată în considerare, de regulă, prin trei componente rectangulare: componenta 
tangențială F,, componenta radială F, şi componenta axială Fa. Fiind singura forță care 
dă moment de răsucire în raport cu axa roții, compo- 
nta tangentialá F; se poate determina simplu folo- 
sind relația 


2M, 
Dam 


W, este momentul de răsucire transmis de roata 

nsiderată iar Dam — diametrul de divizare median 

ză al roții. 

CS Celelalte componente, cît si forța normală de an- 

X. p li ~ag grenare Fa, se determină apoi în funcție de această 
e e componentă tangențială F, cu relaţiile din tabelul 

/ Roata conduciivare. 12.73 în cazul danturilor conice drepte și cu relațiile 


elui 12.74 în cazul danturilor conice înclinate 


cur 


F; = i (12.157) 


De. 
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Tabelul 12.73 


Relaţiile pentru calculul forței normale de angrenare Fp si a componentelor acesteia 
după direcţia tangentialá F,, axială Da si radială F,la angrenaje concurente conice cu 
danturi drepte 


La roata conducătoare 1 | 


Felul forței | La roata condusă 2 


2M, | 2M, 
~ - 1 - el 2 
Componenta tangen- F,-—— F; = — 
tialá Dam, Dam» 
Componenta radialá Fn = Fp tg ocos 5, Fro = Fe tga cos 8, 


Componenta axială Fa = Fi tg asin 8, Fug =F p tga sin òy 


3 F 2M, 
Fn "T Ü — "no Fu 


2M pa 
COS & Dam Cosa | cos x 


Forta normalá 


Dama cos « 


Observaţii. 1. Semnificațiile simbolurilor sint acelea din tabelul 12.62. 


2. La toate angrenajele: Fu = Fis și Fan = Fus" la angrenajele ortogonale (84 = 907): 
Fa = Fra respectiv Fan = Fra 


| Roata conducatoare. 


Fig. 12.159 


La danturi conice drepte componentele radiale F, şi cele axiale F4 acționează mereu 
în același sens şi anume: componentele radiale F, spre axa roții, iar componentele axiale 
dinspre vîrful conului de divizare spre roată (fig. 12.158); aceste sensuri se consideră ca 
pozitive pentru componentele respective. La danturile conice înclinate sau curbe în functie 
de sensurile de înclinare ale dinților, de sensurile de rotire ale roților și de anumiți parametri 
geometrici (v.tabelul 12.74) componentele F sau F, pot avea și sensuri negative (fig. 12.159). 
La proiectarea lagărelor de rezemare a arborilor roților respective şi a asamblării roților 
pe arbori trebuie să se acorde atenție deosebită la stabilirea sensurilor în care acționează 
aceste componente (în special componenta axială F,). 
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12.4.4, ANGRENA JE MELCATE 


12. SAPAR emie e 
ie Pe ERIZAREA GENERALĂ A ANGREN 
Foie d p: ji ngrenajul melcat este un angrenaj încrucişat in care roat icà 
vcr e td prezintá in principiu $i roata generatoare folosită letinire: 
: strică a roții mari, denumită roată, melcată. î eier $ 
angrenaje melcate ortogonale. S 
dee e se folosesc în special pentru 
rice evolventice FS aci 
ir ce bule T s on P apariat portantă redusă din cauza angrenării c 
„ “tancurile dinților melcului si ai rotii (c9 talere 
Ge FREE ȘI al roții melcate conjugate fiind suprafete 
kia iuh i Ke n nu melcat funcționează cu contact liniar iaire dint. o 
$ mă S de ste globoidal) poate transmite solicitări i OZ 
dü a ZI H : n s x É i : j | 
fucriciseto oilindri. eor e solicitări mai mari decît angrenajele 
; Angrenajele melcate prezintă față de celelalte 
permit realizarea unor rapoarte mari de tr: 
zecilor sau chiar sutelor) un 
trepte de angrenaje de alte 
1n mecanisme divizoare 
este cerința), cee 


1 See definirea 
n majoritatea cazurilor se folosesc 


înlocuirea angrenajelor încrucişate 


Mens: angrenaje urmátoarele avantaje: 
angrenaj melc: t Miri dă pe o singură treaptă (de ordinul 
: Br e melcat putind înlocui, sub acest aspect, mai mult 
puri: : Sa2X lin Re : » e 
ds bon uncționează lin, fără zgomot; se pretează la folosirea 
> mare precizie: se aia rant x ' e I 
a es la feet vie poate realiza cu autofrinare (dacă aceasta 
é usme de ridicare poate înlocui acti 'rinei Së 
EE Cui acțiunea frine 
Angrenajele mecalte prezintă fi pii iba. 


atàá > celelalte - 21 X 
au randamentul mai scăzut decît eege be RM n E SC 
între flancurile conjugate ale dinților tel stai x i ton E A a 
materiale cu calități antifrict; : UH) ȘI roții melcate, necesită folosire: : 
5 alıtăți antifrictiune, deosebi i sale Ati 
c l t t , deosebite, mai sc e î i 
pentru rotile dint: T NE MN ^ ' <- Scumpe in general decît materialele 
E ui e ai aaa in special la valori mici ale raportului de AM n 
SCH > . cate cuuindrice prezintă dimensiuni mai mari decît c j eege 
a a ecit angrenajele echivalente 
Particularități i i 
átile cinematico ge i 
t Y -geometrice ale renaj i 
fundamentală constă în aceea, că melcul est Lr i gunt id cria 
à ea ci cul este elementul primar i i 

E dee primar, determinant, iar roa 
atá elementul derivat, determinat. Aceasta inseamná cá de a Ali i 
melca je poc P fectuc ă - o die 
ee Se poate efectua de regulă, numai prin generare 
D 2) e o H 
kb .$ 1244. 1.3) ; de aceea o roată melcatá poate 
vile dinților identice cu cele ale melcului gene 

D D e 
totodată față de roata melcată aceeași poziti 
realizarea roții melcate. j 


finirea si realizarea roții 
directă cu melcul respectiv 
angrena corect numai cu un melc avînd flancu- 
rator cave a vealizat voata melcată, melcul avînd 


^ relativă be care 
e velalivă pe care a avut-o melcul generator la 


Fig. 12.160 


AJELOR MELCATE. 
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Clasificarea generală a angrenajelor melcate. Întrucît melcul este elementul deter- 
ninant, caracteristicile acestuia pot constitui totodată şi criterii de clasificare. 

După forma melcului se deosebesc: angrenaje melcate cilindrice (fig. 12.160), avînd 
nelcul cu dinţii dispuși pe o suprafață cilindrică ; angrenaje melcate globoidale (fig. 12.161), 
wwind melcul cu dinții dispuși pe o suprafață toroidală (numit melc globoidal). 

După forina suprafetelor care con- 
tituie flancurile dinților melcului se a Helcul de referinlă 
listing: angrenaje melcate cu melci vi- elcul de 
clafi, la care flancurile acestora pot fi 
re »rz ^ inii ge orat re repte: [7 77 
generate cu linii generatoa ed pte; -. [A ZA 
angrenaje inclcate cu melci neriglafi, la 5 
are flancurile acestora nu pot fi ge- 

»erate decit cu linii generatoare curbe. 


LAS. 
[^ [7 Lë 
12.4.4.2. ANGRE AJE MELCA- 


CILINDRICE STANDARDIZA- " 


MODUL DE DEFINIRE. Sis- l 
" Fig. 12.162 


i Les 


temul angrenajelor melcate cilindrice 
standardizate are la bază standardul 
intitulat „Angrenaje melcate cilindrice — MELCUL DE REFERINŢĂ“ — STAS 
6845-63, în care pentru precizarea şi sistematizarea definirii univoce a danturilor 
melcate se folosesc noțiunile: melc de referință, melc generator, melc de funcționare 
melcul angrenajului melcat). 

Melcul de referință (fig. 12.162) este me 
sale univoc determinate, care servește ca bază la definirea geometrică a melcului și roții 


ıl fictiv, cu forma si dimensiunile danturii 


melcate din angrenajele melcate cilindrice. 

Melcul generator (fig. 12.162) este un melc fictiv, avînd dantura cu forma și dimen- 
siunile identice cu cele ale melcului de referintá, cu exceptia diametrului de virf, márit in 
scopul obtinerii jocului de fund. Melcul generator defineste dantura rotii melcate ca 
infásurátoarea danturii sale in pozițiile succesive din mișcarea relativă în raport cu roata 
considerată. La danturarea roții melcate, melcul generator trebuie să fie materializat prin 
mișcarea tăișurilor sculei de danturat; de aceea aceste tăișuri trebuie să fie situate in tot 
procesul danturării roții melcate pe flancurile dinților melcului generator corespunzător 
melcului de referință prin care s-a definit angrenajul. În timpul danturárii roata melcată 
trebuie să fie adusă în angrenare cu melcul generator în aceleași condiții cinematico-geometrice 
(raport de transmitere, poziție relativă, între axe) ca și acelea din angrenajul melcat 

lefinit. Roata melcată astfel definită si realizată este conjugată melcului de referință, 
cu care — fictiv — angrenează fără joc între flancuri. 

Melcul de funcţionare (melcul angrenajului melcat) (v. fig. 12.162) trebuie să aibă, 
de asemenea, forma și dimensiunile danturii sale identice cu cele ale melcului de refe- 
rintá, cu excepția grosimii dintelui, micșorată (subtiati) în scopul obținerii jocului 
dintre flancuri în angrenajul melcat. Pentru a avea oangrenare corectă acest mele 
trebuie adus în angrenare cu roata melcată conjugată la o distanță dintre axe identică 
cu aceea din timpul danturării roții. 

12.4.4.3. TIPURILE DE MELCI CILINDRICI. ASPECTE GENERALE. Ele- 
mentul definitoriu fundamental al unui melc îl constituie forma, flancurilor dinților. În 
cazul melcilor cilindrici aceste flancuri sînt porțiuni de suprafețe elicoidale — denumite 
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elicoizi — care pot fi generate cu linii de diferite forme (drepte sau curbe) denumite genera- 
toare, care execută o mișcare elicoidală cu parametrul 


Ae e SE 


T 


unde fg este pasul elicei melcului. 

Variind forma generatoarei se pot obţine o infinitate de tipuri de melci cilindrici: 
dintre acestea cele mai uzuale, care oferă cele mai simple posibilități de prelucrare 
sint standardizate în STAS 6845-63. Caracterizarea, geometrică a acestor tipuri de melci 
este dată in tabelul 12.75. 

Tipurile de melci cilindrici riglati standardizati. În STAS 6845-63 sint definite 
urmátoarele tipuri: (v. tabelul 12.75): melcul în evolventă, denumit melc tip E; melcul 
arhimedic, denumit melc tip A; melcul cu profil rectiliniu în secțiune normală pe dinte 
denumit melc de tip ND; melcul cu profil rectiliniu în secțiune normală pe golul dintelui 
denumit melc tip NG. 

În cazul melcilor cilindrici riglati, dreapta. generatoare, care execută, mișcarea eli- 
coidală, este mereu tangentă la cilindrul director de diametrul Dp (fig. 12.163). 

Tipurile de melci cilindrici neriglati standardizati, Spre deosebire de melcii riglati, 
la cei neriglati elicoizii curbilinii ai flancurilor sint definiti ca înfășurătoare ale supra- 
fetelor (conice sau dublu — conice) descrise de táisurile sculei în miscarea lor elicoidalá 
în jurul axei melcului. În acest mod (v. tabelul 12.75) au fost standardizate tipurile: 
melcul generat de o sculă conică (freză-deget sau piatră-deget de rectificat conică), de- 
numit melc tip SC; melcul generat de o sculă dublu-conică (freză-disc sau piatrá-disc 
de rectificat dublu-conică), denumit melc tip SD. 

În afara tipurilor de melci neriglati standardizati se mai foloseste in mod frecvent 
$i melcul cu profil axial concav (fig. 12.164). Definirea acestuia se face, de regulá, prin 
precizarea profilului în secțiune axialá. 


cea 


Melci cilindrici bipas. La aceşti melci (denumiți și „melci duplex“ în literatura tehnică) 
cele două flancuri ale danturii se realizează cu valori diferite ale pasului ; astfel se obțin 
dinți de grosimi variabile de-a lungul melcului (fig. 12. 165), ceea ce permite reglarea jocu- 
lui din angrenaj prin simpla deplasare axială a melcului la aceeași distanță dintre axe. 

În principiu fiecare dintre tipuri de melci cilindrici se poate realiza ca melc bipas. 

12.4.4.4. PARAMETRII DEFINITORII AI MELCILOR DE REFERINȚĂ STAN- 
DARDIZATI. Elementele geometrice definitoare ale melcilor de referință standardizati 
sînt stabilite, în general, pe (sau față de) o suprafață cilindrică denumită cilindru de 
referință (fig. 12.166); pe acest cilindru, prin convenție, plinurile dinților sînt egale cu 
golurile dintre dinţi. În aceste condiții, elementele care determină forma și dimensiunile 
unui melc de referință standardizat sint date în tabelul 12.76. 

Coeticientul diametral 4, care definește diametrul cilindrului de referință al mel- 
cului Dom, se alege din Sama valorilor standardizate cuprinse în tabelul 12.77. 
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Se pot folosi și melci cu deplasare 
tangentialá a profilului, cînd se modi- 
lică grosimea dintelui, respectiv lăr- 
gimea golului dintre dinți (fig. 12.167). 
Deplasarea tangentialá a Casier 
fiecărui flanc de dinte se exprimă, 
în planul axial, prin relația 


(12.158) 


Xt = TMa, 


n care: 4, este deplasarea tangentialá 
| profilului unui flanc; 7 — coeficien- 
tul de deplasare tangentialá a profi- 
lului pe un flanc; ma = modulul 
ixial al melcului. 


/ Cilindrul 
director 


E. 
` Cilindrul de 
| —— = | referință A “Profil deplasat tangențial 
372 A YAM— d GE `) Profil de referință 
Gi / E ena EE 
E i LX i 
OISE 


Fas 
nag 


LU 
4 A Elicea de referință 


t 4 SES 


Fig. 12.167 


Fig. 12.166 


SÉ q ses à d as centialá « -ofilul ar: et lef to 
Cind se folosesc melci cu deplasare tangen 1alà a proiilulul, la parametrii denni rii 
tabelul 12.76 se mai adaugá deci si coeficientu le deplasare tangențială a prohlului 
U H c ae aep e g nt ala rof 
ebul I e > u 1 ȘII nelc 
Bb e menționat si î esenele e € tie ale melcului şi ro eicate 
€ nd de exec 
ceea ce treb menti 
In cazul melcului tip SD definirea devine univocă numa dacă — pe inga parame- 


trii definitorii din tabelul 12.76 se menționează şi diametrul sculei. 
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Tabelul 12.76 


Elementele geometrice care determină forma și dimensiunile melcilor de referință 
standardizati conform STAS 6845-63 


Denumirea Simbolul Valoarea 


Tipul melcului (conform STAS 6845-63 și Conform 


tabelului 12.75) ** STAS 
Modulul axial (v. tabelul 12.78) * ma Conform STAS 822-61 
Numărul de dinți (începuturi) zu en 
Sensul înclinării dintelui — Stînga sau dreapta 
Diametrul de referință (v. tabelul 12.78) Dom qma 
Unghiul de presiune axial de referintá sau Qoa SAU Qon | 20° 


unghiul de presiune normal de referință 
Înălțimea capului de referință * 
Jocul de referință la fund * 


ao | foama = 1- ma 
ĉo WoaMa = 0,25 ma 


În cazurile în care din cauza unghiului mare al elicei de referință apare pericolul unor dinți prea 


sl 
ascuțiți ai melcului şi al subtăierii dinţilor roții melcate, se admite ca dimensiunile melcului de re- 
ferintà să fie determinate pe baza modululul normal mp, avînd valoarea conform STAS 822-61. În 
aceste cazuri: înălțimea capului de referință a, = fonmn = 1: mn, jocul de referință la fund ce = 
. 1 m, 
== WonMn = 0,25: my iar modulul axial folosit la calculul pașilor si diametrelor ma = SE 
oM 
**) În cazul melcului tip SD pentru definirea univocă trebuie să se menționeze și diametrul sculei. 


Tabelul 12.77 


Coeficientul diametral q pentru melci cilindrici standardizati conform STAS 6845-63 


ef E ek eh hg C uL ove atero Rt 
ma | 125—1, | 1,75—2,5 2,75—4 | 4,5—6 7—10 11—16 18—25 
| 
B | d$ 10 9 9 8 7 
q 14 2 | un | 18 10 9 8 
| " | E d 
| de [^w Jr gar 11 10 9 


Observaţii. 1. Coeficientii diametrali tipáriti cu caractere groase sint de preferat. Coeficientii mai mici duc 
la îmbunătățirea randamentului angrenajului melcat, iar coeficientii mai mari — se utilizeazá 
la melci cu rigiditate sporită. 

2. Pentru melci cu un dinte si cu autofrinare statică asigurată se admite coeficientul diame- 
tral g = 18. 

3. Pentru moduli mai mari de 25 mm, valoarea coeficientului diametral q nu este standardiza- 
tă; aceasta se stabilește în funcţie de necesităţi. 
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12.4.4.5. ELEMENTELE GEOMETRICE REZULTATE ALE MELCILOR CI- 
LINDRICI. În tabelul 12.78 — împreună cu cele ale roții melcate $i ale angrenajului 
melcat — sint date si elementele geometrice rezultate ale melcilor cilindrici, in functie 
de parametrii definitorii specificaţi în paragraful precedent; aceste relații sînt valabile 
deopotrivă pentru melcii de referință, melcii de funcționare $i melcii 
tînd elementele geometrice menționate (v. $12.4.4.2). 


generatori, excep- 
Tabelul 12.78 


Formule și date pentru calculul geometric al angrenajelor melcate cilindrice 
(în ordinea alfabetică a simbolurilor — latine și greceşti) 


Denumirea elementului MK Formule și menţiuni 
N aa a a a ON INN NI 
d | 
Distanţa de referință dintre Ao | A = 0,5 ma(q + ZR) 
axe | 
Distanța dintre axe A | A=0,5ma(q + zr + 2%) 
Ináltimea capului de referință ER ao = foama Sau ag = fonmn 
(la melc) 
Lățimea coroanei roții melcate B V. $ 12.4.4.6. 
Inilfimea piciorului de refe- bo bo = (foa + Woa) ma sau bo = (Jon + Won) Mn 
rintí (la melc) 
Jocul de referință la fund Cg Co = WoaMa SAU Cu = on mn 
Diametrul de referință al mel- Dom| Dom = qma (V. tabelul 12.76) 
cului 
Diametrul de divizare conven- Day| Dau = Dom + 2Ema sau Dam = 24 — zpma 
tional al melcului 
Diametrul de vîrf al melcului Dem! Dim = (q + 2fja) Ma sau 
Dem = Qma + 2 fonn 
Diametrul de fund al melcului Diy| Dim = [q — 2(foa + 200a)] ma sau 
| im = Ma — 2( fon + Won) Mn 
Diametrul de divizare conven- Dar | Dan = zgma 
tional al roții 
Diametrul de vîrf al roții în Der | Den = 2A — Dom + 2a 
planul frontal median 
Diametrul de fund al rotii in Din | Dig = 2A — Dom — 25$ 
planul frontal median 
Diametrul exterior de strunjire Dsn | v. $ 12.4.4.6. 
al rotii 
Coeticientul axial al capului de | Joa În general se adoptă valoarea standardizată 
referință Joa =1(v.tabelul 12.76) conform STAS 6845-63 
Coeficientul normal al capului Jon | În unele cazuri se admite valoarea fọn = 1 
de referință | (v. tabelul 12.76) conform STAS 6845-63. 
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Tabelul 12.78 (continuare) 


EE 


| Simbo- e "c 
Denumirea elementului | lul Formule si mentiuni 
| 
| 
Înălțimea dintelui de referință ho ho = (2 foa + Woa) Ma sau 
| | ho = (2 fon + Won) Mn 
Înălțimea dintelui la melc | hm | hm = ho 
Înălţimea dintelui la roata br An = ho 
4 x € | 
melcatá în planul frontal 


median 


| 
Raportul de transmitere (de | i ing SH 
la melc la roata melcatá) | MR | MR "€ 
Coarda de referință a dintelui | konm | Ronm = 
melcului (pe cilindrul de re- m — o ML 208 
terintá SonM .. a 
ferintá) — Dom sin| —— 20»M sin ell -+ sonm COS bom © 
| T Dom 
| k | 1 Sânm Sin? = 
~ “onM ce paie A 3 37 
| 6D? w 
| 48 
| : "ES X 
Coarda de divizare frontală a | Raza | kafr = Dan Sin y & sare ( — E , 


dintelui roții melcate în pla- | i 
nul irontal median (pe ci- | unde y _ SafR [rad] 
lindrul de divizare conven- | : Dis 
tional) | 

Coarda de divizare normalá a hann | kanr X kafr COS Oam 
dintelui roții melcate în pla- 
nul normal central (pe ci- 
lindrul de divizare conven- 
tional) 


Coarda constantă frontală a 


T 2 LÉsn$ 
RefR | Regg = ZIE + 2d COS? ga + & Sin zl 
dintelui roții melcate (în 2 


planul frontal median) (formula este valabilă numai pentru roată 
| melcată conjugată unui melc tip A) E 
Lungimea melcului iz Se adoptă conform tabelului 12.80 (rotunjind 
valoarea Lmin) 
Modulul axial al melcului ma | De regulă se adoptă conf. STAS 822-61 (v. ta- 
belul 12.42). 
| Ma = Iu. BE cînd se adoptă mp 
| M cos Dag 
Modulul normal al melcului my | În anumite cazuri se adoptă conform STAS 
| 822-61 (v. tabelul 12.76) 
Pasul axial al melcului Pa | Pa = TMa 
| Pasul elicei melcului PE | Pe = Zyfa = TZMMa 
| Coeficientul diametral bo Se adoptă conform STAS 6845-63 (v. tabe- 
lul 12.77) 
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Denumirea elementului 


Raza de strunjire a coroanei 
roții melcate 


Arcul de referință axial (coarda 
de referință axială) al (a) 
melcului 

Arcul de referință normal al 
dintelui melcului 


Arcul de divizare frontal al 
dintelui roții melcate (în pla- 
nul frontal median) 


Înălțimea la coarda de refe- 
rintá normală a dintelui mel- 
cului (konm) 


Înălțimea la coarda de divi- 
zare frontală a dintelui roții 
melcate (kafr) in planul 
frontal median 


Înălțimea la coarda de divi- 
zare normală a dintelui roții 
melcate (kanp) în planul nor- 
mal central 


Înălțimea la coarda constantă 
frontală a dintelui roții mel- 
cate (Reza) în planul frontal 
median 


Coeficientul axial al 
de referință la fund 


jocului 


SoaM 


SonM | 


SafR 


“onM | 


Ud fR 


UdnR 


UCfR 


Woa 


Tabelul 12.78 (continuare) 
Formule și mențiuni 


Rs = 0,5 Doy — 4g 


Sjam = E — | ma 


Pentru melci cilindrici standardizati = = 0 


SonM = Soam COS Daat 


SafR = E + 


Pentru roți melcate conjugate melcilor cilin- 
drici standardizati 7 = 0 


2E = 
2&.tg oa + =] ma, 


Ion © ay + 


w 
^ 


7 sin Dat = 
Dom D 


S?nm Sin? Oom 


X ag + 
4Dom 
op 180 
or: o3 [Den — Dan cos Ka P es) D 
dR T 
m Den — Dam | sim 
2 4Dan 
D 
UgnR R..0,5 | Der e COS ys — 
cos? Oam 
in? Der — Dar , sign cost0 
— sin? gg) | 2 — Gees + if dM | 
2 +Dan 
unde: 
SqfR CO ` 
Xn - SE [rad] 
Der — Dar 
UcfR = 3 22 


T SE: ME and 
— Ma — — | sin Joan + $ sin? «gg 
8 2 


(formula este valabilă numai pentru roată 
melcată conjugată unui melc tip A) 

În general se adoptă valoarea standardizată 
Woa = 1 (v. tabelul 12.76) conform 

STAS 6845-63 
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Tabelul 12.78 (continuare) 


Simbo- | " -— 
Denumirea elementului lul Formule si mentiuni 
| | 
Coeficientului normal al jocu- | wọn | În unele cazuri se admite valoarea Wyn = i 
lui de referinţă la fund | | (v. tabelul 12.76) conform STAS 6845-63 
i | 
Numărul de dinți (începuturi) ZM Se adoptă Zgr 1...4(5). 
ai melcului 
» nat a S | 4 rm A 
Numărul de dinți ai roții mel- | Cp 4 2MR2M E 4 . 
cate | | Se recomandă ca zg să nu fie multiplu de zm. 
| 
Unghiul de presiune axial de %oa | Pentru melc tip A se adoptă apa = 20? conform 
referință al melcului STAS 6845-63. 
| Pentru alte tipuri de melc, cînd se adoptă x, 
| - tg Xon 
| | X oa, arc tg u—À— oe 
| cos Oom 
Unghiul de presiune normal de | oan | Pentru melci tip E, ND, NG, St „SD se adoptă 
referință al melcului | de regulă own = 20^, conform STAS 6845-63. 
Cînd se adoptă a, 
Xon = arc tg[tg oa cos Oom] 
Unghiul de înclinare de divi- Pan | Pan = Pam 
zare al dintelui la roata mel- | 
catá | 
Inghi icei lerintá 0 0 arc tg £M (v. tabelul 12.79) 
Unghiul elicei de referință la | Vom oM = à N „ tabe UT 
5 | 
melc q 
D 
RS EN T 0M s 
Unghiul elicei de divizare la Oam | dam = arc tg E tg Oom 
melc "dM 
e e e : 2 ` Y a 0M e 
Unghiul elicei pe un cilindru Əzm | zu = arc tg Ln tg Oom 
oarecare al melcului de dia- IM 
metru Dam 
| A 
(ul E ci s = St wt T | 
Coeficientul de deplasare al E |$—5——0,5(q-- 2g) sau &= 
profilului | da 
Trebuie îndeplinită condiția 
Emin < E < Emaz (v. $ 12.4.4.6). 
Coeficientul de deplasare tan- T Se adoptă. 
gential al profilului unui 
flanc 
Semiunghiul coroanei roții X5 v. $ 12.4.4.6. 
melcate 
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La melci cilindrici cu diametrul cilindrului de referință standardizat conform STAS 
6845-63, unghiul elicei de referință p se poate stabili din tabelul 12.79. 


Tabeiul 12.79 


Unghiul eliciei de referinţă 0,3; la melci cilindrici cu diametrul cilindrului de referință 
standardizat conform STAS 6845-63 


| 2M 
a | 7 Ea — Xx SM j 
1 2 | 5. 4 
a 1.08807 48 7 | | 15*56' 43" | 23041557 | 
dei (8,130?) | (15,9459) | (23,199°) 
|- |— Lx. oes : 
" 7907/30" |  14*02'10" | 20 
i | (7,1259) | (14,036*) | ) 
= -o z | e 
9 69204257 12? 31' 44" 18? 26' 067 
(6,3409) (12,5299) (18,4357) 
ij | 3238" 11? 18' 36" | 162 41/577 | 21^ 48' 05" 
(5,7 115) (11,3109) (16,699) | (21,801°) 
T 5° 11^ 407 10? 18 17" 15? 15/ 187 |  19?58'59" 
(5,194) (10,305?) (15,2559) | (19,9835) 
— — a — „| SIE 
12 d" 45% agi" || frag ZE | „> 14202410” | 18^ 26'06^ 
(4,764?) | (9,4625) | (14,036°) | (18,435*) 
3 LE s je — aute ee 
| | 
13 4 | 8^ 44 46" || 12559 247 | 17? 06' 10 
| (8,746°) | (12,995°) (17,1035 
14 4° 05' 087 8° 07' 48” | — 12? 05' 42" | 15? 56' 43" 
| (4,0869) | (8,1309) (12,0959) | (15,9457) 
|- SE " Y 
16 39 347 35^ Ze 07 30" 10? 37 117 142 02” 107 
(3,5709) (7,1259) | (10,620?) | (14,036?) 
za E l | 
ig dede dor ea 6? 20425: 9? 27' 45" Ken ME 4d 
| (3, 180%) (6,340%) (9,462?) | (12.5299) 
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Lungimea melcului de funcționare L se determină ţinîndu-se seama de relațiile din 
tabelul 12.80. 
Tabelul 12.80 


Lungimile minime ale melcilor cilindrici 


a EE 


La melci cilindrici cu număr de dinți zy = 


Coeficientul de deplasare um | ; 
a profilului E 1 și 2 | 3 şi 4 


| Lungimea minimă Lmin se stabileşte cu relaţia 


0 | (11 + 0,06 za) ma (12,5 + 0,09 zR) ma 


+0,5 (11 + 0,1 zg) ma (12,5 + 0,1 zg) ma 


| 
4- 1,0 | 


i 13 + 0,1 zg) m 
{sau mai mare) ( b 0,1 zg) ma 


(12 + 0,1 zR) ma 


05 | (8 + 0,06 zR) ma (9,5 + 0,09 zp) ma 


— 1,0 | (19,5 + zm) ma (10,5 + zm) ma 


Cbservaţii 1. La valori intermediare ale coeficientului de deplasare a profilului E, lungimea minimă Lmin 
se poate stabili prin interpolare sau luînd valoarea care rezultă mai mare pentru extremit: 3 
intervalului. 

2. La melcii rectificati sau prelucrati prin frezare, lungimile rezultate dupá tabel trebuie majo- 
rate astfel: cu 25 mm cînd ma < 10 mm; cu 35—40 mm cînd ma = 10—16 mm; cu 50 mm 
cînd m > 16 mm, 


Pentru asigurarea, jocului dintre flancuri, melcul angrenajului (melcul de funcționare) 
trebuie să se realizeze cu dinți subtiati față de melcul de referință. Această subtiere trebuie 
efectuată însă în așa fel încît forma elicoizilor flancurilor să rămînă neschimbată! |! 
Pentru a nu modifica forma flancurilor dinților melcului, subfierea dinților trebuie să 
fie realizată printr-o deplasare axială a sculei de danturat cu distanta 

Ag a mim POS ES, (12.159) 
cos dom 


unde: AS min este subtierea minimă, conform STAS 6461-61; Ts — toleranța subtierii 
dintelui, conform STAS 6461-61; 054; — unghiul elicei de referință a melcului. 

12.4.4.6. ELEMENTELE GEOMETRICE ALE ROȚILOR MELCATE CILIN- 
DRICE. Pentru definirea, unei roti melcate cilindrice trebuie să se indice următoarele 
două categorii de date (v. si $ 12.4.1.3): 

— parametrii definitorii ai formei și dimensiunilor melcului de referință, care defi- 
nesc și melcul generator (v. $ 12.4.4.4); 

— parametrii definitorii ai condițiilor cinematico-geometrice de angrenare dintre 
melc și roata melcată conjugată, adică: raportul de transmitere (de la melc la roata mel- 
cată) imr şi distanța dintre axe A. 

Cu aceşti parametri, elementele geometrice rezultate se calculează cu relațiile date 
în tabelul 12.78. În cele ce urmează se trec în revistă numai aspectele geometrice spe- 
cifice angrenajului melcat cilindric; semnificațiile simbolurilor sînt acelea din tabelul 
12.78. 
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Particularități geometrice. În secțiuni frontale ale roții melcate, angrenarea aces- 
teia cu melcul se produce la fel cu angrenarea dintre profilul dinților unei roti cilindrice 
și profilul unei cremaliere. De aceea, prin analogie, suprafața cilindrică apartinind roții 
melcate, pe care pasul axial al melcului Pam se reproduce ca un pas frontal al roții Zen 
(deci pfr = Pam), se numește cilindru de divizare conventional al roții ai are diametrul 
Dan = mazg, unde ma este modulul axial al melcului, iar zę — numărul de dinți al roții 
melcate. 

Dantura melcată zero. Dacă în angrenajul melcat cilindrul de referință al melcului 
este tangent la cilindrul de divizare convențional al roții melcate, dantura acesteia este 
fără profil deplasat și se numește dantură melcată zero ; o asemenea roată melcată angre- 
nează, corect cu melcul conjugat la o distanță dintre axe 


Dom + Dag _ "a 
S oR 


4, : (4 + 22), (12:160) 


denumită distanță de referinjă dintre axe. Angrenajul aferent se numeşte angrenaj melcat 
zero. 

Dantura melcată deplasată. Dacă în angrenajul melcat distanța dintre axe A este 
diferită de distanța de referință dintre axe Ag, adică A Æ Ay, atunci roata melcată se 
realizează cu profil deplasat, dantura respectivă denumindu-se dantură melcată depla- 
sată (care poate fi dantură plus sau dantură minus după aceeași convenție ca la dan- 
turile cilindrice). Angrenajul aferent poartă denumirea de angrenaj melcat deplasat (plus 
sau minus). Coeficientul de deplasare al profilului roții melcate este 


GO MESI NM (12.161) 
ma 


In angrenajul melcat deplasat cilindrul de referință al melcului nu este deci tangent 
la cilindrul de divizare conventional al roții (fig. 12.168). Suprafața, cilindrică a melcului, 


Ure |) 


de divizi 


Planul de 


A 


ES TN 
n i 
S | Ge 
g| d E 
S - - D 
D da EIS 
S Di | Pasul fonkdahuli X | E 
S | dial ap SE 
GI / melcalel pro" Pyn) N SIR 
RS SY N A 3| 
Sm E V gie 
| CIS 3 | S| © 
el e 
! S ; a 


| 
| 
] 
| 
| 
| 
| 
| 


Fig. 12.168 
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care este tangentă la cilindrul de divizare conventional al roții poate fi denumită cilindrul 
de divizare convențional al melcului. Acest cilindru este identic cu cel de referință numai 
la angrenajele melcate zero! Datorită caracterului particular al angrenajelor melcate, 
numai cilindrul de divizare convenţional al roții este un invariant. 

Limitele deplasărilor de profil. Pentru a evita subtăierea sau ascutirea dinților roții 
melcate, distanța dintre axe A a angrenajului melcat trebuie să fie cuprinsă între limitele: 


Amin ka 0,5(Deu -Fomazgn cos? Goal ; (12.162) 
D 
Amaz = ma(0,55 zr — 0,64 — 0,024 aoa) + tu (12.163) 


unde Amin este distanța dintre axe la limita subtăierii dinților roții melcate iar Amaz — 
distanța dintre axe la limita ascutirii dinților roții melcate. 

Aceste două mărimi definesc si limitele admisibile pentru coeficientul de deplasare 
al profilului 


Lt FONS, 
bea EE C udo Roo meo, (12.164) 
ma ma 


Valoarea adoptată pentru coeficientul de deplasare a profilului trebuie să îndepli- 


nească deci condiția Emin «€ 5 < Emaz. 
Diametrul de strunjire Dsn al roții melcate (fig. 12.169) se determină astfel: 


Dan = D,g-F 2ma, cînd sel: 
Dap = Der + 1,5ma, cînd zy = 2 sau 3; (12.165) 
Dsg = Den + ma, cmd pur = 4 


Lăţimea coroanei dințate B a roții melcate (v. fig. 12.169) se adoptă astfel: 
B ss 0,75 Dem, cînd zy — 1 sau 2; (12.166) 
B < 0,67 Dem, cînd zy = 3 sau 4. 


Semiunghiul coroanei voții melcate xg (v. 
12.169) se determiná cu relatia 
B 
Sin yg = ——————— * (12.167) 
Dem — 0,5ma 


12.4.4.7. PARAMETRII ANGRENAJU- 
LUI MELCAT CILINDRIC. Numerele de dinți. 
La angrenajele melcate de putere se recomandă 
ca numărul de dinți ai roții melcate să fie între 
30 si 90. La valori mai mici ale numerelor de 
dinți za rezultă angrenaje cu distante dintre 
axe A mai mici, dar cu randamente scăzute 
Și invers. 

Pentru a se asigura posibilitatea prelucrării 
roții melcate cu un singur cuțit rotitor, numá- 
rul de dinți ai roții melcate zg nu trebuie să fie 
multiplu al numărului de dinți (începuturi) ai 
melcului zy. Fig. 12.169 
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Raportul de transmitere. La angrenaje de putere raportul de transmitere trebuie 
să se adopte din gama valorilor standardizate în STAS 6012-68 (v. tabelul .12.41). 


Distanța dintre axe. În cazul angrenajelor melcate destinate pentru reductoare 
distanța dintre axe se adoptă din gama valorilor standardizate în STAS 6055-68. 
Gradul de acoperire. În planul frontal central gradul de acoperire 


€ pentru angre- 
naje cu melc arhimedic se calculează cu relația 


E A 
l—— — — 2ma( fa — E 
T Da ER alje S 
VDig — Dłg Cos? aga — Dag sin aga + — 2292 — 5 
è SIN gd 


Joe COS Gag 


Cu o oarecare aproximaţie (admisibilă) relația poate fi folos : 
cu alte tipuri de melci cilindrici. În general e = 1 . 2,2 (pentru zg 2 32). 

Viteza de alunecare vq; dintre spirele melcului si flancurile dinților roții melcate. 
Se poate calcula cu una din relaţiile 


VoM Man yr gf geg Se 
Hat = 0. RUE. Va = ———— Tq m/s (12.169) 
cos 0om 19 100 


în care vom este vi 


za periferică a melcului pe cilindrul de referi ia 
melcului, în rot/min ; celelalte simboluri au semnificațiile din tabelul 12.7 


Randamentul. Se determină cu relaţia N = Manu, în care ma este randamentul an- 
grenárii, iar my — randamentul aferent sistemului de ungere. 


Randamentul angrenării se determină cu relația 


___t8 dom 
tg(0om + p) 


respectiv 


" " Ki 
după cum melcul sau roata melcată este element conducător. În 
unghiul de frecare echivalent, care se poate determina cu relaţia o = 
p. este coeficientul de frecare. 


Valorile coeficientului de frecare u si ale unghiului de frecare echivalent e depind 
de materialul coroanei roții melcate, de duritatea flancurilor dinților melcului si de viteza 
de alunecare va; dintre spirele melcului și flancurile dinților roții melcate (tabelul 12.81) 

Randamentul aferent sistemului de ungere în cazul roților cufundate în baia de ul 
se determină cu relația empirică 


272 In | —— del echt 

Ty = 1 a Beef a (12.171 
Pa 

în care: P, este puterea nominală transmisă, in kW ; v, — viteza periferică a elementulu 

cufundat în baia de ulei, în m/s; B, — lățimea coroanei dințate a elementului cufund 


în baia de ulei, in mm; v — viscozitatea cinematicá a uleiului la temperatura, de regim, 
in m?/s. 

12.4.4.8. CRITERII PENTRU ADOPTAREA TIPULUI DE MELC CILINDRIC. 
Caracterizare funcțională a melcilor cilindrici. Deosebirile funcționale, şi mai ales de 
aspect, ale diferitelor tipuri de melci cilindrici standardizati (melcii tip E, ND, NG, 
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9 la angrenajele melcate cilindrice 


-= 


1 și ale unghiului de frecare ecl 


tul de frecare | 


icien 


Valorile coef 
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Fig. 12.170 


A, SC și SD) sînt practic neînsemnate. Ele se caracterizează prin aceea că (mai ales 
în zona centrală a roții melcate) prezintă condiţii nefavorabile de formare a peliculei 
de lubrifiant în procesul angrenării cu roata melcată, fiindcă unghiul Q dintre vitezele 
de alunecare ale flancurilor și liniile de contact are valori mici (fig. 12.170 a). De aceea, 
în zona centrală apare foarte frecvent fenomenul gripării. Pentru evitarea acestui 
pericol se pot folosi roți melcatela care zona centrală a coroanei dințate este eliminată 
(fig. 12.171) [5]. 

Sub acest aspect angrenajele în care se folosesc melci cilindrici cu profil axial concav 
al dinților (v. fig. 12.164) oferă condiții superioare de ungere fiindcă unghiul Q prezintă 
valori mult mai mari (fig. 12.170, b). 

Grupa angrenajelor cu melci cilindrici standardizati se comportă relativ similar și 
în privința capacității de rezistență a dinților. Angrenajele cu melci cilindrici cu profil 
axial concav al dinților oferă condiții superioare si sub ascest aspect, mai ales în ceea ce 
priveşte capacitatea de rezistență la solicitările de contact (contact concav — convex). 

Criterii pentru adoptarea tipului de melc cilindric standardizat. Fiecărui tip de melc 
cilindric standardizat, cu roata. melcată corespunzătoare, îi sînt aplicabile la danturare 
numai anumite metode tehnologice (v. tabelul 13.82), celelalte fiind impracticabile sau 
ducînd la dificultăți tehnologice (în primul rînd profil complicat la sculele de danturat) 
care le fac nerecomandabile. Avînd în vedere că deosebirile funcționale sînt practic neîn- 
semnate, nu necesitățile funcționale sînt acelea care determină alegerea unui tip de melc 
cilindric standardizat sau a altuia, ci factorii de ordin tehnologic, și anume: caracterul 
fabricației (unicate sau serie), care stabilește rentabilitatea unor scule mai simple sau 
mai complexe; mașinile, posibilitățile de danturat existente; stocul existent de scule 
de danturat ; necesitatea de a efectua danturări de netezire (de ex., în cazul folosirii unor 
melci cu flancurile durificate prin tratament termic sau termochimic) ; clasa, de precizie 
prescrisă etc. 


În tabelul 12.82 se arată corelatia dintre tipurile de angrenaje cilindrice standar- 
dizate și tehnologia, de danturare, oferind sub acest aspect criterii pentru adoptarea ti- 
pului de melc, avîndu-se în vedere şi factorii menționați. 


De preferat numai în ca- 


șază, 


De preferat numai la mo- 


> 8 mm) 


Tabelul 12.82 


e melcate cilindrice standardizate și tehnologia de danturare 


Planul tăişurilor se a 
normal pe gol 
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De preferat numai la mo- 
dule mari (m > 8 mm) 


la module mici 
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zuri speciale 
Aplicabilă numai la (x) şi 
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SC 


NG 


cu melci tip 
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ND 


serie. 0 — procedeu recomandabil la fabricaţia de unicate, 
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0 


Aplicabilitatea procedeelor 
de danturare la angrenaje 


0 


0 
x 
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3 
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-conicá 
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a 


ă 
ă 

d 
cu 


d 


-deget profilat 


-deget conic 
rotitor 


b 


-disc dublu 


Tipurile de angren 
cuțit rotitor cu 


Za 


eza 


reza 


cutit cu táis rectiliniu 
cu fre 


fr 
Frezare cu freză-disc dublu-profilatá| x, 0 


deu posibil, în general nerecomandabil. 


Frezare cu fr 
cu 


sibil; x — procedeu recomandabil la fabricatia de 


Denumirea procedeului de danturare 


Frezare 
rectiliniu 
curbiliniu 


Danturare cu cutit 


Strunjire cu cutit curbiliniu 
Frezare cu frezá frontalá 
Rectificare cu piatrá-deget conicá 
Rectificare cu piatrá-deget profilatá 
Rectificare cu piatrá-disc dublu 
Rectificare cu piatrá frontal 
Rectificare cu piatrá melc 
Rectificare cu piatrá-melc 


Danturare cu cutit-roatá 
Frezare cu frezá-melc 
Severuire cu sever-melc 


Strunjire cu 
Frezare cu frezá melc 
Danturare cu 


Frezare 


Rectificare cu piatrá-disc dublu-profilatá| x, 0 


înseamnă proce 


Procedeele de danturare posibile 
Caracterul 
procedeelor 


Procedee de 
danturare 
de bazá 
danturare de 
Lipsa de simbol 


Procedee de 
netezire 


danturare 
de netezire 


Procedee de 
danturare 


LA ROATA| de bazá 


MELCATÁ 


Procedee de 


Notafii: — reprezintă procedeu impo 


aplicare 


Domeniul de 


LA MELC 
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12.4.4.9. CALCULUL ANGRENAJELOR MELCATE CILINDRICE LA SOLI- 
CITĂRILE DE CONTACT ALE FLANCURILOR DINȚILOR. Pentru acest calcul 
se folosesc următoarele relaţii: 


Pentru dimensionare 


3 = Drs m me 
ZR Ck ES PagK şti Ee 
4 >Í -- 1) zR m [mm]. (12.172) 
q SE: 28 E Oak 
q +2% 
Pentru verificare 
C PnrKs;KgK ZR 3 fN " 
Ong = k nRIA sti Bia R EE X Sas mu (12 175 
ZR nR q + 2£ mm? 
q + KS A 


S-au folosit notațiile: oa — tensiunea admisibilă la contact, în N/mm? (se stabileşte con- 
form indicatiilor date la $ 12.4.1.6); Cng — tensiunea nominală la contact, in N[mm?; 
Cg — factorul de elasticiate, care depinde de modulele de elasticitate ale materialelor 
melcului Es și roții melcate Eg, precum și de o serie de factori geometrici (Oom: XR n) 
şi de coeficientul de influență a gradului de acoperire K, = f(e) (pentru calculele apro- 
ximative se poate lua, pentru melci din oțel și roți melcate din bronz, valoarea aproxima- 
tivă Cp = 5,6. 105, determinată în ipoteza că: melcul este din oțel, cu Ey = 


= 2,1. 105 


» roata melcată este din bronz, cu Eg = 105 = 
mm mm? 
referință a melcului este 094, = 205, semiunghiul coroanei melcate este y, = 45°, nn- 
ghiul de angrenare normal este ap = 18°53’, coeficientul de influență a gradului de 
acoperire este K, = 0,75e = 0,75. 1,82; pentru calcule exacte (de verificare) Cg trebuie 
zs Ze cos" om , în care E, = EE este 
X pe sin Ja Eu + Eg 
modulul de elasticitate echivalent al materialelor iar Xa = 45? ... 55?(65)? — semiunghiul 
coroanei melcate); Dap = e Pan — puterea nominală la roata melcatá, in kW, unde 
Pnm este puterea nominală transmisă de melc iar Ma este randamentul angrenării, care 
pentru calcule exacte se calculează, cu relația dată la $ 12.4.4.7, iar pentru calcule apro- 
ximative este ze = 0,65...0,70 pentru zm = 1, ge = 0,70 ... 0,80 pentru Zu = 2, 14720,85 
pentru zm = 3, na0,88 pentru zy = 4; ^g — turatia roții melcate, în rot/min; K,— 
coeficient de suprasarciná (v. 8 12.4.1.8); Kg — coeficient de neuniformitate a încărcării 


» unghiul elicei de 


să se determine cu relația Cg = 


abs E m UM, S a A z 
sarcinii pe lățimea coroanei dințate, care se determină cu relația Kg = 1 + E > 


în care U este coeficientul de deformatie (tabelul 12.83); K4 — coeficient dinamic (ta- 
belul 12.84); K, — coeficientul de influență a gradului de acoperire e, cu valorile: K, = 
(0,75 ... 0,80)e, pentru clasele de precizie 6 si 7, Ae e, pentru clasele de precizie 8, 9 etc. ; 
celelalte simboluri, avînd dimensiunile exprimate în mm, au semnificațiile date în tabelul 
12.78. 
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Tabelul 12.83 


Valorile coeficientului de deformatie U la angrenaje melcate cilindrice 


———— i E EE EE 


q 
Zu Is | 7 s | 9 10 11 12| 13 

| Coeficientul de deformatie U 

—— CREER EE TES ee 

1 40 55 | 72 89 | 108 | 127 147 168 
"Pas. eh 32 44 | 5 | 7 ^! 86 | 102 117 134 
uide 29 GB e St mpi Se | — 89 103 | 118 
4 27 36 47 D E PE 82 94 108 


Tabelul 12.84 


Vaiorile coeficientul dinamic Kg la angrenaje melcate cilindrice 


Clasa de La viteza de alunecare vag, in m/s, între spirele melcului și dinţii roții melcate 
precizie | i 
conform | «1,5 i tobe 23-75 | > 7,5—12 | »12—16 | > 16—25 
STAS = C ks E - - 
6461-61 Coeficientul dinamic Kg 
be 
5 | — - 1 151 | 1,3 1.5 
- — | 2s 
7 Í 1 | UNO bes — SS 
3 et, 2 1,2—1,3 | 1,4 — | — 
9 1,2—1,3 = SS | E | T E 


12.4.4.10. CALCULUL ANGRENAJELOR MELCATE CILINDRICE LA SOLI- 
CITARILE DE ÎNCOVOIERE ALE DINȚILOR ROTII MELCATE. În acest calcul 
se pot folosi următoarele relaţii: 

Pentru dimensionare 


3 
6,1. 106P 
ma = 7 eR [mm]. (12.174) 
0 
ZRüR [ra XR | y Roata cos Ban 
180° 
Pentru verificare 
6,1 . 106P N 
aR = Ze See et | (12.175) 
XR mm? 


ZRAR | xq MAY eR COS Ban 
180° 
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S-au utilizat notatiile: G,;g — tensiunea admisibilă de incovoiere pentru materialul 
roții melcate, în N/mm? (se stabilește conform indicatiilor date la § 12.4.1.6) ; Opr — ten- 
siunea nominală la încovoiere la baza dinților roții melcate, in N/mm? ; Yer — coeficientul 
de formă al dintelui roții melcate, care se poate lua (cu o oarecare aproximație) dintre 
valorile indicate pentru danturi cilindrice drepte (v. $ 12.4.2.6 si fig. 12.106), însă cores- 
punzător numărului echivalent de dinți ai roții melcate ze, adică y,g = f(zen, E), unde 
ZeR = zm Si ZR -; Pan — unghiul de inclinare de divizare al dinților roții 

cos? Bar cos? 0om 


melcate, egal totodată cu unghiul elicei de divizare al dinților melcului Ban = bam ; în 
calcule de rezistență (dar nu si in calcule geometrice) se poate considera Daag S Danz, deci 
PygKR,KpKa 

A. 
catá, in kW, semnificaţiile simbolurilor fiind acelea indicate la $ 12.4.4.9; ng — turatia 
roții melcate, in rot/min. 

12.4.4.11. METODICA PROIECTÁRII UNUI ANGRENAJ MELCAT CILINDRIC. 
La proiectarea unui angrenaj melcat cilindric este necesar sá se parcurgá, in general, 
— ca și la alte tipuri de angrenaje — etapele menționate in $ 12.4.1.7. 

Presupunind efectuate primele trei dintre acestea, etapa privind calculul de rezis- 
tentá si stabilirea parametrilor geometrici definitorii ai angrenajului gi ai danturilor 
rofilor componente se poate realiza, de exemplu, folosind urmátoarea succesiune de 
operatiuni: 

— se stabilesc tensiunile admisibile ale materialelor melcului si rotii melcate (v. 
$ 12.4.1.6); 

— se atribuie o valoare preliminară (probabilă) q^ pentru coeficientul diametral; 

— se adoptă numărul de dinți (începuturi) ale melcului zy (se recomandă efectuarea 
calculelor pe mai multe variante, de ex. zy = 1, 2, 3); 

— se stabilește numărul de dinți ai roții melcate zę folosind relația zg = îMR:M; 

— se determină distanța dintre axe A a angrenajului melcat din condiția de rezis- 
tentá la solicitările de contact ale dinților (v. $ 12.4.4.9); pentru simplificare — cînd 
se impune folosirea unor distanțe dintre axe standardizate — se presupune că se foloseşte 
un angrenaj zero; 

— în cazul unor reductoare se adoptă — conform STAS 6055-58 — o distanță dintre 
axe standardizată Jonas, din condiția Aspas > 4; 

— se determină modulul axial (al melcului) care rezultă din datele stabilite (zę, q 
2A4smas , 


se poate aproxima fag & bom; Pen = 


puterea de calcul la roata mel- 


și Agrag) folosind relația mg = 

"1 Zg 

— se adoptă conform STAS 822-61 (v. tabelul 12.42) o valoare standardizată a mo- 

dului axial ma smag, rotunjind în jos valoarea ma stabilită (pentru a asigura deplasări 
de profil pozitive la roata melcată) ; 


— se adoptă o valoare standardizată pentru coeficientul diametral q (v. 8 12.4.4.4); 
— se determină deplasarea de profil necesară pentru realizarea parametrilor adop- 


tati folosind relația £ = ——— —*. si se adoptă această valoare dacă îndeplinește 
ma 
condiția, Emin SE  Emaz (v. $ 12.4.4.6); la angrenaje plus această condiție se realizează 
în general dacă Ẹ «1; 
— pentru angrenajul melcat cu parametrii geometrici definitorii stabiliți se verifică 
dantura roții melcate la condiția de rezistență față de solicitările de incovoiere ale din- 
ților (v. $ 12.4.4.10) după ce: s-a adoptat semiunghiul coroanei roții melcate yg, s-a sta- 
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bilit coeficientul de formă al dintelui 
Yer şi s-a determinat unghiul de încli- 
nare de divizare al dintelui roții mel- 
cate Ban: 

— se verificá angrenajul melcat cu 
parametrii geometrici definitorii stabi- 
liti (zy, ZR 4, Ma, 6, Asras) la condiția 
de rezistentá la solicitárile de contact ale 
dintilor (v. 8 12.4.4.9.) ^ 

Etapa de proiectare privind calculul Fig. 12.172 
geometric al angrenajului melcat cilindric » f 
şi al danturilor roților componente se poate realiza pe baza relațiilor din tabelul 12.78 
în funcție de parametrii geometrici definitorii ai angrenajului melcat. 

Parametrii definitorii ai melcului de referință sînt: tipul melcului, Ma, Zm, 4, %oa 
sau Gen, Zog, Woa, sensul înclinării dintelui (v. tabelul 12.76). "3 

Elementele geometrice principale rezultate ale melcului se pot determina in succe- 
siunea: Dom, Dim, ga, bo Oo, Dau, Qoa Sau Qon» Soam» SonM» Ronm» “onm: L (v. tabe- 
lul 12.78). mE 

Elementele geometrice rezultate ale rotilor melcate se pot RAM ei piei Ta 

Den, Din, Den, D, Rs, , Sa £p È T , Regg, "agg, “anr, “efr (V. tabelul 12.79). 
enm EC PE DESENELE DE EXE- 
CUTIE ALE ANGRENAJELOR MELCATE CILINDRICE. Modul de indicare a ele- 
mentelor danturii pe desenele de execuție ale angrenajelor melcate cilindrice este pres- 
cris în STAS 6649-74. Elementele și reprezentările suplimentare, necesitate de forma 
si caracteristicile specifice ale danturii, utile pentru prelucrarea şi controlul acesteia, 
se prescriu, de la caz la caz, de către proiectant. Ae " : 

Pe figura de reprezentare a unui melc cilindric se indică următoarele elemente (fig. 
12.172): diametrul de vîrf (cap) (valoarea nominală și abaterile limită) ; lungimea genera- 
toarei cilindrului de cap; dimensiunile care determină forma și poziția capetelor 
spirelor (dacă este necesar); tolerantele de poziție (dacă este necesar) şi suprafața de 
referință față de care acestea sînt indicate: rugozitatea suprafeței flancurilor active 
ale danturii (înscrisă conventional pe generatoarea cilindrului de _referință), a 
suprafeței cilindrice de cap şi a suprafeței frontale care servește ca bază funcțională. 

Pe figura de reprezentare a unei roți melcate cilindrice (fig. 
12.173) se indică următoarele elemente: diametrul de virt (cap), 
în secțiune mediană (valoarea nominală și abaterile limită) ; 
diametrul maxim ; lățimea danturii; raza de curbură a secțiunii 
axiale a suprafeței de cap; distanța de la secțiunea mediană a 
roții la baza funcțională (numai pentru roti de construcție asime- 
trică) ; raza sau teşitura muchiilor suprafeței de vîrf (cap); tole- 
rantele de poziție (dacă este necesar) și suprafața de referință 
față de care acestea sînt indicate; rugozitatea suprafeței flancu- 
rilor active ale danturii (înscrisă convențional pe generatoarea, 
cilindrului de divizare), a suprafeței de vîrf (cap) a danturii și a 
suprafeței frontale care serveşte ca bază funcțională. 


Baza funcțională 


Într-un tabel, avînd dimensiunile recomandate conform 
fig. 12.174, şi aşezat de preferință în colțul de sus din dreapta 
desenului, se înscriu parametrii definitorii, de precizie şi de 
control ai danturilor melcului, respectiv ai roții melcate, precum 
şi date referitoare la roata conjugată (fig. 12.174 şi 12-175). Fig. 12.173 


eu, 


Wë ec hy 
odulul axial 5. 
Numărul de dint; H 

Ph Alul dereferintd 3 6042-6 
[Unghi elice dereferință 

[Sensul inclinari dintelui 
Cgelicreriluldametral 


LE 


lasa de precizie sr 
7m 


"Ig ITE axe Ti 


DELT 
EE 


odulul frontal 


Jasareasgecilicafruntalà -Q300 
Sa de precizie si jocul EE 
Tonta Între axe ta 12520038 


Meloui | Nr dinți H 
conjugat, Nr. desen O- V 


Fig. 12.175 
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Indicii de precizie, cu exceptia ca- 
zurilor in care proiectantul considerá 
necesar a prescrie anumiti indici impor- 
tanti pentru calitatea angrenajului res- 
pectiv, se înscriu în tabel, pe copiile 
desenului de execuție, de către întreprin- 
derea producătoare a angrenajului res- 
pectiv. În acest scop, se prevăd cinci 
rînduri libere. 

În fig. 12.174 şi 12.175 este exem- 
plificat modul de indicare a elementelor 
danturii unui melc şi respectiv a unei 
roți melcate. 

12.4.4.13. FORŢELE DIN ANGRE- 
NARE LA ANGRENAJELE MELCATE 
CILINDRICE ORTOGONALE. Rezul- 
tanta tensiunilor de contact pe flancurile 
dinților celor două roti constituie cîte o 
forță normală de angrenare Fn (Fny pe melc si Fnr pe roata melcată — egale $i de 
sensuri opuse) care se transmit şi la arborii respectivi (fig. 12.176). Această forță este 
luată în considerare, de regulă, prin trei componente rectangulare: componenta tangen- 
țială F4, componenta radială Fy şi componenta axială Fa. Fiind singura forță care dá 
moment de răsucire, în raport cu axa roții, componenta tangentialá pentru melc Fim 
respectiv componenta tangentialá pentru roata melcată F;g se poate determina simplu 
folosind relația 


Fig. 12.176 


2M. 2M 
Fu = SM, respectiv Fin = =, (12.176) 
aM Dan 


în care Mm, respectiv M,g, reprezintă momentul de răsucire la roata considerată (M — 
melc; R — roata melcată), iar Dam, $i Dan — diametrele de divizare ale roților conside- 
rate. 

Celelalte componente, cît si forța normală de angrenare Fp, se determină apoi în funcție 
de componenta tangentialá Eu sau Fe cu relațiile din tabelul 12.85. 

12.4.4.14. CONDIŢIA DE RIGIDITATE A ARBORELUI MELCULUI. Forțele 
din angrenare servesc la stabilirea schemei de solicitare a arborilor respectivi, în vederea 
calculului acestora si al lagărelor aferente, Avînd în vedere cá — datorită distanței re- 
lativ mari dintre reazeme — arborele melcului poate fi .iipsit în mod frecvent de rigi- 
ditatea necesară, pe lîngă calculul din condiția de rezistență la încovoiere și răsucire, 
de regulă, este necesară si verificarea prin calcul a deformatiei acestui arbore. Pentru 
asigurarea. unor condiții de angrenare corespunzătoare săgeata y a arborelui în dreptul 


melcului trebuie limitată la valoarea 


Do | (12.177) 
1000 


yx 


unde Dow este diametrul de referință al melcului. 
La proiectare trebuie să se urmărească deci realizarea unui arbore cît mai gros şi o 
distanță cît mai redusă între reazeme. 
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Tabelul 12.85 


Relațiile pentru calculul forței normale de angrenare Fp, și a componentelor acesteia după 
direcția tangentialá F;, axială Fa și radială F, la angrenaje melcate cilindrice 


iii i, 


La mele La roata melcată 
a E RR AN N 
Ban | 2M 2M, 
o M => 1 CER 
Fim = R Fir = —— = 
Dam Dom Dan 
Fay = Fig Fan = Fiu 
"T tg oan 


1 c tg Oam tg o 


Fin Fin 
s tR 
Fa ai 


SS EE 


COS don COS Üggr(1 F tg Oam tg ol cos aon cos dam 


"Observaţii 1. Semnificațiile simbolurilor sînt acelea din tabelul 12.78. Pentru ev $ 12.4.4.7. 2. Relaţia 
dintre My si Myg este Mrr = imRMr Mha, unde Na este randamentul angrenárii (v. $ 12.4.4.7.) 
3. Semnul minus „—“ din relaţii se referă la cazul cînd melcul este element conducător, iar 


DI 
Lu 


semnul plus „+“ la cazul cînd roata melcată este element conducător. 


M 12.4.4.15. CARACTERIZAREA ANGRENAJELOR MELCATE GLOBOIDALE. 
In angrenajele melcate globoidale (v. fig. 12.161) — datorità faptului cá si melcul învă- 


luie o parte a roții melcate — există, condiții de angrenare cu un grad de acoperire € 


e 1 A ; ; 
[ca ordin de mărime e & — zg| mult Superior gradului de acoperire al angrenajelor 
9 


melcate cilindrice. Din această cauză, angrenajele melcate globoidale pot transmite — la, 
aceleaşi dimensiuni — puteri considerabil mai mari decît angrenajele cu melc cilindric; 
consumul de material (de regulă bronz) se reduce de cca 3—5 ori pt, 37]. 

La avantajul cá sarcina se repartizeazá pe o linie de contact mult mai lungă decît 
la angrenajele melcate cilindrice se mai adaugă și faptul că natura contactului dintre 
flancurile dinților (contact concav-convex) determină o creștere suplimentară a capaci- 
tátii portante la solicitările de contact. 

Pe de altă parte, viteza de alunecare Ya în angrenare fiind aproape perpendiculară 
pe liniile de contact (fig. 12.177), rezultă, condiții de ungere mult mai bune decît la majo- 
ritatea angrenajelor cu melc cilindric (v. $ 12.4.4.8). 

Ca dezavantaje ale angrenajului melcat globoidal 
se pot menționa următoarele: necesită o tehnologie de 
danturare mai dificilă, mai scumpă, cu mașini de danturat 
$i scule de danturat speciale; sînt foarte sensibile la pre- 
cizia de prelucrare si de montare; sprijinirea arborilor 
roților în lagăre trebuie să se realizeze constructiv în 
așa fel încît poziția axială a fiecărui element să fie regla- 
bilă pentru a asigura, coincidenta planului frontal median 
(central) al fiecárei roti cu axa rotii pereche. 

Tipuri de angrenaje melcate globoidale. În general, 
Fig. 12.177 tipul de angrenaj se detinește prin forma profilului axial al 
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~~ Cercul de tangentă 


al profilului 


EL IP 


2 


= 
AL S 
Si Bx 
M 
ESSI 
SS ISS SIR SI 
NISSA E 
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S ISS E E 
SERERE 
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SE S 
S | 
ES ! 
£ lerigara a A EM 
/mea interi : 
^ rr te X. Lungimea activa a melcului. A 
melcului globoidal Li 4 - EHE CHOLET USO E 


globoidal La 


Fig. 12.178 


melcului globoidal. Există mai multe tipuri folosite în practică, dar fără a se fi contu- 
rat caracterizarea comparativă a lor. Cel mai răspîndit este tipul de angrenaj cu melc 
globoidal riglat, avînd profilul axial rectiliniu, tangential la un cerc de tangentă din 
planul frontal median al roții melcate (fig. 12.178). n 

Principiile generale referitoare la definirea si realizarea angrenajelor melcate cilin- 
drice (v. 12.4.4.2) sint valabile si in cazul angrenajelor melcate globoidale. | 

12.4.4.16. ELEMENTELE GEOMETRICE ALE ANGRENAJELOR MELCATE 
GLOBOIDALE. În cele ce urmează se menționează elementele geometrice ale unui 
sistem de angrenaje melcate globoidale avînd melcul cu profil axial tangential-rectiliniu 
(v. fig. 12.178). Suprafeţele globoidale (toroidale) tangente constituie suprafețele de re- 
ferintá ale angrenajului. 

Modulul circular. La angrenajele melcate globoidale nu este indicat a se tipiza sau 
standardiza mărimea modulului circular m pentru cá — prin reglări diferite — cu ace- 
leași scule se pot realiza melci sau roti melcate cu module diferite, fractionare. 


D 
[S 
ho 
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Diametrul central de fund la melc. Pentru reducerea sortimentului de scule de dan- 
turat se recomandá valorile din tabelul 12.86 pentru diametrul central de fund la melc 
Dim. Este de remarcat cá prin mărirea diametrului scade randamentul, în schimb crește 
rezistența și rigiditatea arborelui melcului. 


Tabelul 12.86 


Valori recomandate pentru distanța dintre axe A, diametrul de fund al melcului în planul 
frontal central Dear și diametrul cercului de tangenţă d; la angrenaje melcate globoidale, 


în mm 
Te 
Dim Dia 
n | Sirul | d, | de 
| | b ue] | 
1 2 LZ | NU | | 
———————— ——— — — 
T ai, | | | 
80 20 25 | 46 180 
104 | 25 | 30 | | 60 ) 
120 | 30 OD 1 ? | 75 245 
LSO Sp IS In | 96 | 280 
180 | 44 52 | 60 112 | 310 
210 2.1552. | 58 | 651| 130 | 360 

290 REGUM 167-0. -75 1. 59 | 


Numerele de dinți. Din aceleaşi considerente este indicat ca numerele de dinți ai 
roții melcate și ai melcului, adică 2R ȘI Zm, Să fie limitate la gama de valori recomandate 
în tabelul 12.87. 


Tabelul 12.87 


Valori recomandate pentru numerele de dinți ai roții melcate zp si ai melcului Zm» in 
funcţie de distanța dintre axe A și raportul de transmitere imr, la angrenaje meicate 
globoidale 


EE 


Distanţa dintre axe A, mm 
| 3 — S 
imp 80—210 | 250—360 |. 420—600 
Ze | 2M 
| | 
8,25 33:4 | — - 
9,25 374 S44 | — 
10,25 dä 4:4 
11,75 47:4 47:4 | 
13,25 5914 53 54 | 
14,75 59 : 4 99 :4 
16,5 3332 Ze | == 
16,75 — 67 :4 | 67 :4 
18,5 FIZ oru | -— 
18,75 — — 15 $4 
20,5 41 :2 41.2, 4b u2 
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Tabelul 12.87 (continuare) 
GES 


Distanţa dintre axe 4, mm 


250—566 420 — 600 


25,5 47 1:2 
26,5 53 +2 
29,5 59 :2 
33 39: $1 - 
33 a 67 :2 67 :2 
37 37 :1 37 : 
SC e 
41 [rdg T 
17 £7 +3 | 

53:1 W| | 

59:1 ci | 

i4 


Látimea si forma coroanei rotii melcate. Se poate stabili pe baza fi 
comadărilor cuprinse în tabelul 12.88. K Gi 
Calculul geometric ai angrenajelor melcate globoidale. Elementele geometrice pot 
fi stabilite pe baza relațiilor date in tabelul 12.89 în functie de datele initiale definitoare. 
Datele inițiale ale calculului geometric sint: zy, zr, Dim, Xa, Sau an, am, hm, C, 


2.179 și a re- 


i e i, geometrice vezultate pot fi determinate în succesiunea : Dom, Don, by, 

ar, bg, Dem, Der» Dig, Yum, Y, Li, Dsm, Dep, fem, Vi Ter 4, m, dom, Jr. Saw, Sfr 

iar pentru calculul randamentului: Dmm, qm, Omu. Semnificațiile 
1 ilor sînt acelea din tabel 9. 

SI. CALCOLI: CAPACITĂŢII PORTANTE A ANGRENA JEL DR MEL- 

CATE GLOBOIDALE. Capacitatea portantá & acestor angrenaje poate fi limitatá, 

in principiu, de: a) fenomenui gripárii șial uzurii; b) rezistența la 


h SCHER 
au, ap, Vny "ab, 


a 


solicitările de forfecare la baza dinților roții melcate; c) rezistența - B. - 
la solicitárile de incovoiere ale dintilor rotii melcate; d) rezis- 
tenta la solicitárile de contact ale flancurilor dintilor; e) incálzirea | 
reductorului. 

Calculele care asigurá evitarea pericolelor de la punctele a) si 
b) exclud, în general, pe acelea de la punctele c) si d). Pentru cal- 


Je "e 2 Rand 3 
culul la condiția de limitare a încălzirii v. $ 12.4.4.18. Randamen 


tul angrenajului care se folosește într-un asemenea calcul se poate 
stabili (cu aproximație) pe baza indicatiilor date la angrenajele 


NU 3 = EN Ma , 
melcate cilindrice (v. $ 12.4.4.7), cu observatia cá se ia ín con 


sideratie unghiul median conventional al elicei melcului Omm 


(v. tabelul 12.89). 


Fig. 12.179 
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Tabelul 12.88 


Valori recomandate pentru lățimea coroanei roții melcate B în funcţie de diametrul de 
fund al melcului D;y;, la angrenaje melcate globoidale, in mm 


Dim |20 |25 |30 |35 


| 44 | 50 | 52 | 58 | 60 B 65 2697 
B 18 |22 |26 30 32 | 38 - 40 | 45 | 50 | | : | 56 | 60 
Dim 72 |75 |78 |85 |96 | 105 | 1 10 | 120 | 125 1 K | 150 | 170 | 
B 64 165 |70 |75 185 | 95 | 100 | 105 110 118 125 | 130 150 | 


Formule si date pentru ^alcuit! 
cu profil axial tangential-rectil; 


;eometric : 
iu (iu ordi 


ngrenaie" 


v alfabeuc, 


————————————————— —— 


Denumirea elementului 


————————— 


Distanta dintre axe 

Înălţimea capului (de referință al) dinte- 
lui la mele 

Înălțimea capului (de referință al) dinte- 
lui la roata melcată 

Lățimea coroanei roții melcate 

Lăţimea, coroanei roții melcate la vîrf 


Înălțimea piciorului (de referintá 
dintelui la melc 

Înălțimea piciorului (de referință al) 
dintelui la roata melcată 

Jocul (de referință) la fund 

Diametrul cercului de referință central 
al melcului 

Diametrul central de vîrf al melcului 

Diametrul central de fund al melcului 


al) 


Diametrul de fund maxim la melc 

Diametrul median convențional al mel- 
cului 

Diametrul exterior de strunjire al mel- 
cului 

Diametrul cercului de referință central 
al roții melcate 

Diametrul central de vîrf al roții melcate 

Diametrul central de fund al roții melcate 


Te 


lul 


ja E 
| Dom 


Dem 
Di M 


| 

Dim max 
| Vë 
Dmm 
Dsm 
| Don 


Der 
Dir 


Simbo- 


Tabelul 12.89 


' me!cate globoidale avînd melcul 
simbolurilor —latine si grec esti) 


—————————————— 


Formule si mentiuni 


Se alege conform tabelului 12.86 
aoM (0,5 ... 0,6) har 


Gg = Du — € 

Se alege conform tabelui 12.88 
Se determiná grafic pe baza 
fig. 12.179 

bm = hm — aom 


br = dom Le 


c = (0,15...0,25) m t 
Dom = Dim E 2ba 


De 


e. 
Se adoptă: valori recomandate sînt 
12.86 


5 
= Dom + 2aom 


date în tabelul 


Dim mas = 2(4 == 
Dmm = 0,5(Diy 


Se determină grafic (v. fig. 12.178) 


oR = 24 — Dow 


D 
Den = Don + Zorn 
Dig = Don — 2bp 


ANGRENAJE MELCATE 


825 


Tabelul 12.89 (continuare) 


a Simbo- . SEH 
Denumirea elementului fül Formule si mentiuni 
Diametrul exterior de strunjire al rotii Dim | Se q omna grafic pe baza 
| fig. 1 9 
melcate | E S 
; x | Ape x. $E Gg m a 
Diametrul cercului de tangenţă | d, Se adoptá; valori ^i tes d sint 
date in tabelul 12.86 
Înălțimea (de referință a) dintelui mel- hy hm = aom + bm = (1,6... 1,8) m 
cului 
Înălțimea (de referință a) dintelui roții Án hg = apr + bg = hu 
melcate | 
i li Se dă in temă; i 5R 
Raportul de transmitere (de la melc la iyMg | “eda pri à; ! MR = SS 
A M 
roata melcată) 
Jocul re flancuri jr Se recomandă: 
| jp = 0,2... 0,5 mm pentru 
| A = 100 ... 360 mm; 
| jp = 0,5... 1,2mm pentru 
| A = 360 ... 600 mm 
Coarda de referintá normalá a dintelui Pau Ram = | 
elcului (în secțiune normală centrală) | „ali D809 114,67p 
melcului (in sectiune norma € Da sin| —— — ZDE Gus Oom 
| | ZR ` Dor 
T | .. 1807 0 
Coarda de referință normală a dintelui | knr Jan Don sin — cos Com 
i x | z 
roții melcate (în secțiune normală cen- | R 
trală) E 
Lungimea interioară de danturare a mel- | Li Li & Don sin y 
cului | it 
Modulul circular n m eM 
qr 4g 
ei e (NI "Xa | Dom 
Coeficientul diametral de referință Ig - 
| m 
| 
Adis A » " | | Dmm 
Coeficientul diametral median (pentru | dm dpi. ESL > 
calculul randamentului) | n 
Pasul circular de referință | P p = nm 
Raza virfurilor dinților melcului (in | "eM | eM = A — 0,5 Dem 
planul frontal median al roții melcate) 
Raza fundurilor dinților melcului (în | rim | ram = A — 0,5 Dim 
planul frontal median al roții melcate) | 
Raza virfurilor dinților roții melcate (in | "ep Yen = 0,53 Dim mag; Se rotunjeste 
planul frontal median al melcului) | în plus la număr întreg de milimetri 
" e , TUM d 
Arcul de referință axial al dintelui mel- | Sam | Sam = 2 — Ze 
cului | 
“le Be v e . | TM 
Arcul de referintá írontal al dintelui SfR | SFR = 


rotii melcate 
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Tabelul 12.89 (continuare) 


Denumirea elementului | dul | Formule si mentiuni 


———————————À—— LLL 


80* 

Înălțimea la coarda de referință normală | unm | "nM = lom — Don sin? iw 
à dintelui melcului | ZR 
; | . > 180? 
Înălțimea la coarda de referință normală Ung | VnR = ar + Dog sin? —— 

à dintelui rotii melcate *R 
Numárul de dinti ai melcului | zu Se adoptá (v. tabelul 17.87) 
Numárul de dinti ai rotii melcate | £R Se adoptá (v. tabelul 12.87) 
Unghiul profilului axial al melcului ER De regulă oa = 20°; cînd se adoptă 

| æn se calculează cu relația: 
T 
| &g = arc tg [esl 
| COS Dag 
Unghiul profilului normal al melcului | Ga Xn = arc tg[tg aa cos bom] 
| Uneori se adoptă ay = 20? 
Semiunghiul de învăluire a roții melcate | Y | Se recomandă y = 0,SYrim 


de către melc 


, d; 
Semiunghiul limită de învăluire a roții | Yrim | Yitm = arc s - | 
melcate de cátre melc Don 
S ek duo o SEN ZA 
Unghiul central al elicei de referință la | Oom | Com = arc tg — 
melc | 4 
; , A "Te | "xu , ZA 
Unghiul median conventional al elicei la Omm | Omu = arc tg = 
melc (pentru calculul randamentului) Im 


Calculul capacităţii portante a angrenajelor melcate globoidale din condiția de evitare 
a gripării. Se foloseşte relația empirică [26] 


Py ip pir ER (12.178) 


în care: Dau este puterea nominală la melc, in kW; km— coeficient care indică influența 
materialului roții melcate: pentru bronz fosforos, km = 1 iar pentru bronz cu aluminiu 
km = 0,8; kp — coeficient care indică influența preciziei de prelucrare: pentru precizie 
ridicată $p = 1; iar pentru precizie obișnuită kp= 0,8; h,— coeficient care indică influența 
regimului de lucru: pentru funcționare continuă, cu sarcină constantă sau aporape con- 
stantá k, = 1; pentru funcționare continuă, timp de 8 ... 10 ore pe zi, cu sarcină varia- 
bilă k, = 0,85; pentru funcționare intermitentá, cu pauze mari (intervale de funcționare 
pînă la 15 min, pauze mai mari de 2 ore) &, — 1,4; k; — coeficient care indică influența 
raportului de transmitere, cu valori date de nomograma din fig. 12.180; imn — raportul 
de transmitere (de la melc la roată); H — parametrul de putere al capacității portante, 
în kW, cu valorile date de nomograma din fig. 12.180, în funcție de distanța dintre axe 
A $i de turatia melcului ay. 


IUUD T RET [ 


A- 600mm 


L] 
Latar 


10000 ~ | T 


` 7000 : t 


Bag LL 


420 


3000 


` 4000 


3000 


2000 


7300 


în kW 


1000 


D 
A 


7, 


700 


200 


400 


300 


200 


190 


Pararnetrul de putere H 


100 


= 
Em] 


Nas de eR 
SOS Sg 


= 
N 


—- 
€ 


= 
&n 


vM 
T 


wN 
KA 


= 
N 


transmitere ki 


= 
~ 


Coeficientul raportului de 


S 190 200 230 300 


400 J00 600 800 1000 
Turatia melcului Ge, in rot/min 


Fig. 12.180 


1x pentru | | imp 2,22 


-7500 2000 3000 
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Calculul capacitátii portante a angrenajelor melcate globoidale din conditia de rezis- 
tentá la solicitárile de fcrfecare la baza dintilor rotii melcate. Dintii rotii melcate se veri- 
ficá la conditia 


(12.179) 


"mar f = 


0,08M, maz RVI F fëlle Zi — N], 
DorSf Ree mm? 


n Care: Tmax p este tensiunea maximă la forfecare la baza dinților roții melcate, în 
N[mm?; Tag — tensiunea admisibilă la forfecare pentru materialul roții melcate, în 
N/mm?; Mr max n — momentul de răsucire maxim la roata melcatá, in N.mm: 
Don — diametrul central de referință al roții melcate, în mm; Sy — aria secțiunii de 
forfecare la baza dintilor rotii melcate, in mm?; 9 — unghiul de frecare echivalent; 
Dau — v. tabelul 12.89. 

Pentru determinarea unghiului de frecare echivalent o se pot folosi datele experi- 
mentale stabilite pentru angrenaje melcate cilindrice (v. tabelul 12.81). 

Calculul ariei Se se poate face grafic sau folosind relația 


1 180? 
0,5xm cos Ogg; + 2bp tg [are sin ZU Ad ] 


D 
S, = oR ZR B 


cos dom 


unde semnificațiile simbolurilor sînt acelea din tabelul 12.89. 


12.4.4.18. CALCULUL ANGRENAJELOR MELCATE LA ÎNCĂLZIRE. În cazul 
unui reductor melcat cu răcire naturală, condiția de limitare a încălzirii se exprimă prin 
relația 


3600 P4,(1 — 7) 
NSt 


ta = 4d m (180, a) 


în care: /j este temperatura admisibilă a băii de ulei, in C? (pentru reductoare cu melcul 
în poziție superioară 4; = 50 — 60(70)*C, cu melcul în poziție inferioară A = 80— 90°C) ; 
tọ — temperatura mediului ambiant, în °C: 4, — temperatura băii de ulei, in °C; Pm — pu- 
terea medie (valoarea medie pentru un interval de timp mai îndelungat), în kW; y — 
randamentul reductorului; oy — durata de funcționare relativă a reductorului (într-un 
interval de timp de 1—2 ore) ; 4; — coeficientul de transmitere a căldurii, in kJ/m?- h- °C 
(pentru reductoare amplasate în locuri cu ventilație bună sau în aer liber A, = 50— 62 
kJ/m?- h+ *C, în încăperi închise cu circulație slabă de aer X, = 30—38 kJ/m?.-h. 
S, — suprafața de răcire a corpului carcasei, în m?. 


Dacă relația (180, a) nu poate fi realizată, limitarea încălzirii la temperatura admi- 
sibilă trebuie asigurată pe una din următoarele căi: a) prin circularea uleiului într-un 
sistem de răcire, b) prin răcirea uleiului în baie cu ajutorul unui lichid de răcire circulat 
în serpentine, și c) cu ajutorul unui ventilator montat pe arborele melcului (mărindu-se 
şi suprafața de transmitere a căldurii prin nervuri de răcire realizate pe carcasa reducto- 
rului). 


In cazul folosirii unui ventilator montat pe arborele melcului, condiția de limitare 
a încălzirii se verifică folosind relația 


3600 Dell — v) os 
NS MSS, 


S E (180,5) 


tu =t + 
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in care: S, — este aria portiunii de carcasă supusă numai răcirii naturale, in m?; S, — 
aria porțiunii ventilate a carcasei (inclusiv aria suprafețelor nervurilor de răcire), în m?; 
^y — coeficientul de transmitere a căldurii pentru porțiunea ventilatá (se poate determina 
folosind relația Aj = 4,2V n3; kJ [m?h?C, ny fiind turatia melcului, în rot/min); zg, t°, 
lj, Po A au aceleași semnificații și mărimi ca si mai înainte. 

Se recomandă alegerea diametrului rotorului ventilatorului în limitele D, 2 (0,6... 


0,7) Dan, unde Dgg este diametrul de divizare conventional al roții melcate. 
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12.4.5. ANGRENAJE SPECIALE 


12.4.5.1. ANGERENAJE PENTRU MECANICA FINĂ. Spre deosebire de cons- 
tructia generală de maşini, unde angrenajele sînt realizate exclusiv cu profiluri in evol- 
ventă, în mecanica fină coexistă angrenaje în evolventă cu cremalieră obișnuită (ca în 
mecanica generală, STAS 821-58) sau modificată şi angrenaje cicloidale. 

Angrenaje în evolventă cu cremalieră de referință standard. Pentru roțile dințate 
cu m < 1 mm se preferă cremaliera de referință cu fọ = 1,1 (tabelul 12.90). Calculul 
acestor angrenaje se desfășoară după metodele obișnuite. La roțile cu număr mic de 
dinți (z < 12), în vederea, evitării ascutirii dinților se micșorează diametrul de vîrf (se 
scurtează dinţii), iar pentru evitarea subtăierii scula, se deplasează pozitiv (tabelul 12.91). 
Astfel diametrele cercurilor de vîrf pentru roțile cu dinți drepți si cu dinți inclinati sînt, 
respectiv: 


De = Da + 2m(1,1 + E — 3); D, = Da + 2mn(l,1 + En — 2). 
Tabelul 12.90 


Parametrii cremalierei de referintá pentru rotile dintate 
din mecanica finá (proiect STAS) 


| Valoarea parametrului, pentru 
| m(ma) = 1mm 
Denumirea parametrului Simbolul | T 
| m(mn) = (0,05... 0,5) m(mn) = 0,5... 1 mm 
| mm 
EE EE EEN 
Unghiul de înclinare a flancurilor E^ 20* | 20* 
Coeficientul de referintá al capului dintelui fo 1.4 | Ki 
| 
Coeficientul jocului de referință la fund Wo 0,5 | 0,35 
Înălțimea, dintelui de referință | | 27 | 2,55 
| 
Raza de racordare maximă | 0,3 | 0,4 


Tabelul 12.91 


Deplasarea specifică pentru evitarea subtăierii si scurtarea specifică 
pentru evitarea ascuţirii dinților la z(z,) = 5... 12 si fo(fon) = 1,1 


Numărul de dinţi Deplasarea specifică Scurtarea specifică 
DEN Emin | Amin 
| 
| 
12 + 0,398 | 0,0 
11 + 0,457 0,06 
10 + 0,515 | 0,11 
9 + 0,574 | 0,17 
8 + 0,632 | 0,23 
7 | + 0,691 | 0,30 
6 + 0,749 0,37 
5 + 0,808 0,45 


` Cb, (cerc de bază) 
^ Ca, (cerc de divizare) 


Fig. 12.181 


Angrenaje minimale. Prin angrenaje minimale se înțeleg angrenajele evolventice 
cu pinioane cu număr foarte mic de dinți (2, = 1 ... 4). Aceste angrenaje permit rapoarte 


de transmitere mari (i = 5... 100). 


Angrenajele cu z, = 3 sau 4 se pot realiza atît cu dinți inclinati cit și cu dinți drepți. 
În fig. 12.181, a este arătat un angrenaj cu dinți drepți cu zx = 3. Pentru zu = 2, la an- 
grenajele cu dinți drepți nu se mai poate obține gradul de acoperire supraunitar cerut 
de o angrenare corectă, decît folosind așa-numitul angrenaj gradat (fig. 12.181, b). 


La angrenajele minimale cu dinți drepți, pentru 
a asigura gradul de acoperire supraunitar, se folo- 
sesc cremaliere de referință speciale (fig. 12.182) la 
care pentru flancul activ se rețin segmente de 
dreaptă asimetric dispuse față de linia de referință, 
rezultînd dinți cu capete scurte la pinion, pentru 
i evita ascutirea. Totodată sînt necesare deplasări 
specifice mari pentru a evita subtăierea la pinion. 
Parametrii fo, şi fo ai cremalierelor cu ag = 20? 
se stabilesc ușor pe baza fig. 12.183. La calculul 
geometric al acestor angrenaje se folosesc relaţiile 
generale ale roților dințate. Pentru z, = 3, z, = 30, 
m= 1 și A = 17,4 rezultatele sint: fu = 0,1; 


Ze = 1,85 (fig. 12.183); « — 27, £,— + 1,06; 


£j = + 1,67.(fig. 12.183), £j = — 0,61 (E, — 1,65, 
tig. 12.183), De, = 6,54, Dea = 32,32 (asigură joc 
radial 0,025), s = 1,01, cremalierele de referintá 
— fig. 12.182. 

Angrenajele minimale cu dinti inclinati se pot 
realiza chiar cu pinioane cu un singur dinte, utili- 
zind cremaliere de referință standard. 

La angrenajele pentru mecanica finá, dar mai 
ales la angrenajele minimale, abaterile dimensionale 
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Fig. 12.183 


(chiar cele admise de standard) pot afecta profund condițiile de angrenare. Abaterile 
la distanța dintre axe si la diametrele de vîrf ale roților pot duce la angrenarea pe 
muchie, pentru care raportul de transmitere este variabil. Din cauza turatiilor mici, în 
mecanica fină angrenarea pe muchie, în general, este admisă. 

Angrenaje cicloidale. Aplicarea angrenajelor cicloidale, în special la mecanismele 
ceasornicelor, este justificată de faptul că angrenajele în evolventă se comportă prost 
la rapoarte mari de multiplicare (poate interveni chiar blocarea) si în condiții de ungere 
rele, cum ai prin aceea că pînă în ultimii ani nu se reușise obținerea unor pinioane evol- 
ventice cu numere foarte mici de dinți. La angrenajele ceasornicelor vitezele fiind infime, 
în locul curbelor cicloidale se folosesc profiluri din arce de cerc (profiluri de aproximare), 
ultimele fiind mai tehnologice (prelucrare prin stantare). Calculul acestor angrenaje 
este dat în [2]. 

12.4.5.2. ANGRENAJE CU PROFIL ARC DE CERC (TIP NOVIKOV). 

La aceste angrenaje profilurile dinților sînt arce de cerc sau curbe apropiate de 
arcul de cerc (adică tocmai curbele excluse de teoria angrenării frontale). Condiția ce 
trebuie respectată de aceste profiluri este 


1 1 1 1 1 
+ >Í + ) , (12.181) 
pu Li pe — d R, Ra J Sin aș 


în care: p, $i pa sînt razele de curbură ale profilurilor frontale, în punctul de contact; 
| — distanța, de la punctul de contact la pol; R, și P, — razele cercurilor de rostogolire, 
iar x; — unghiul de angrenare frontal (fig. 12.184). 

Profilurile dinților nefiind curbe reciproc înfășurătoare, contactul dinților într-o 
secțiune frontală este momentan (instantaneu), inițial punctiform (în K — fig. 12.184), 
iar după un timp de funcționare — liniar pe înălțimea dinților. Pentru a realiza angre- 
nare continuă trebuie ca dantura să fie înclinată: vin în contact liniile elicoidale Eg, 
$i Er, de pe cilindrii de raze Rg, ai Rka. Linia de angrenare KK’ este o dreaptă paralelă 
cu axa instantanee a rotației relative PP’. La rotirea uniformă a roților, punctul de an- 
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Fig. 12.184 


grenare se deplasează cu viteză constantă pe linia de angrenare. Unghiul de angrenare 
or este constant. 

Angrenajele cu profil arc de cerc se realizează în trei variante (fig. 12.185): a — cu 
angrenare postpolară (pinionul are dinți convecși, iar rotata dinți concavi), b — cu an- 
grenare antepolară (pinionul cu dinți concavi, roata cu dinți convecși),f — cu angre- 
nare antepostpolară (pinionul și roata au dinți cu capul convex şi piciorul concav). 

La primele două variante, gradul de acoperire 

si > e E LA de. erf 
Pa TMy 


iar la varianta angrenării antepostpolare gradul de acoperire se obține din fig. 12.186 
(€a = b/pa este grad de acoperire aparent). În varianta angrenárii antepostpolare se 
obțin roți mai înguste (bmin = 0,751 pa, față de bmin = Pa), iar — la aceeaşi lățime a ro- 
ților — gradul de acoperire este de două ori mai mare decît la celelalte variante, ceea ce 
asigură si capacități portante mai mari angrenajelor antepostpolare. În plus, functio- 
narea este mai silențioasă, iar pentru execuție este necesară o singură sculá pentru dan- 
turarea pinionului si rotii. Toate acestea au determinat folosirea aproape exclusivá a 
angrenajelor antepostpolare in ultimul timp. Contururile de referintá ale angrenajelor 
în arc de cerc sînt redate în fig. 12.187 (după norma MN 4229-63 din U.R.S.S.; valorile 
din paranteză sînt pentru angrenajul cu joc) si tabelul 12.92 (după GOST). Angrenajele 
în arc de cerc se disting prin capacitate portantă foarte înaltă. Sînt edificatoare urmă- 
toarele rezultate, obținute de autor: la angrenajele antepostpolare B = F;/bDaa (Ft — 
forța tangentiali, în daN; b, Dg; — lățimea roții si diametrul pinionului, în mm) este 


Pozitia relativă peun pas frontal 


l 
|y A8 
(9255 d HS 2 


Gradul de acoperire aparent e. 


Fig. 12.186 
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de 0,35—0,65 daN/mm?; la angre- 
najele ante- si postpolare B = 0,25 
daN/mm?; la angrenajele evolventice 
B — 0,10 daN/mm?. Angrenajele expe- 
rimentale au avut: A = 125, b = 50, 
B = 16?*15'40" (corespunde sa = 1,12; 
la angrenajele antepostpolare s-au 
făcut probe şi la ea = 0,9), material 
40C10, 270 — 280 HB, danturarea — 
cu freza-melc, precizia — clasa 8.Aceste 
cifre de încărcare recomandă angre- 
najele în arc de cerc totdeauna cînd 
se cer gabaritele mici de angrenaje 
din oțeluri de îmbunătățire cu roți 
frezate. La experiențele ce au condus 
la cifrele arătate mai înainte s-a pus 
în evidență faptul că erori de 0,07 mm 
la distanța dintre axe (erori relativ 
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mici) reduc la jumătate încărcările admisibile. Angrenajele antepostpolare (în fabri- 
catie de serie în U.R.S.S.) se folosesc la reductoare cilindrice și conico-cilindrice. 


Angrenajele în arc de cerc se distrug, 


în principal, prin pitting și prin ruperea dinților. 


Capacitatea portantă din condiția rezistenței la contact este 


M, = 


15Cgaz m2 Ka K,K. M Dai , 
K,ysin H 


i+1 


în care: M, este momentul transmisibil la pinion, în daN-cm; Cka — încărcarea 


wer X 1 Ojo Si 
admisibilă convențională, Cha = 

, 
aliate cu două-trei elemente de aliere; 
II — oțeluri aliate de cementare; III — 
oțeluri cálite; IV — oțeluri îmbunătă- 
tite); Erea — modulul de elasticitate re- 
dus al materialelor roților, în daN/cm?; 
Ogg — tensiunea de contact admisibilă 
în daN/cm?; x, — unghiul de angrenare 
normal (30°, respectiv 27°, v. fig. 12.187 
si tabelul 12.92); mn — modulul normal, 
în cm; 2, — numărul de dinți ai pinio- 
nului; Da — diametrul de divizare al 
pinionului, în cm; i—raportul de trans- 
mitere; 9 — unghiul de înclinare a din- 
tilor; Ap — coeficientul neuniformitátii 
încărcării pe lungimea dinților (coefi- 
cient asimilat de la angrenajele evol- 
ventice), care tine seama de deformatiile 
arborilor şi dinților; Kye — 1,05 pentru 
angrenaj dispus simetric între lagăre și 
Krk = 1,1... 1,25 — pentru dispunere asi- 
metrică (valorile mici la bla = 0,7, cele 
mari la b/Da = 1,4); Ez = coeficient în 
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[daN/cm?] (fig. 12.188; I — oțeluri înalt 
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Fig. 12.189 Fig. 12.190 
funcție de numărul de dinți echivalent ze = z/cos? 8; K= 0,5(Kz1 + Kzo)— (fig. 12.189); 
Ka — coeficient ce ține seama de varianta angrenării: 0,65 — angrenare antepostpolară ; 
7 — celelalte două variante; K, — coeficient ce ține seama de gradul de acoperire 
(fig. 12.190 pentru angrenajele antepostpolare; valoarea întreagă de la gradul de 
acoperire al celorlalte dauă variante de angrenare). 

Capacitatea portantă a angrenajului din condiția rezistenței dinților la bază este 


M. = 0,55 zm K Kec, e 


RE Km 


în care: Ga; esterezistenta la incovoiere a materialului (pentru roata dintatá); Ja — coe- 
ficient ce tine seama de forma complexă a dintelui-grindă răsucită, încastrată pe cilin- 
drul de fund al roții (fig. 12.191), în funcție de raportul prea/mn — pentru angrenajele 
ante- si postpolare și de 1,25 erea/nin— pentru angrenajele antepostpolare, unde preg/Mn 
este raza de curbură echivalentă raportată la modulul normal; opea/mn = Fa, coeficien- 
tul F se ia din fig. 12.192 în funcţie de unghiul de înclinare a dinților f si de raportul 
de transmitere i); Ip; — coeficient similar coeficientul Kap, dar din considerentul so- 
licitării dinților la încovoiere: K, — 1,2... 1,5, respectiv Eu = 1,1 pentru situațiile 
menționate la ka" K — coeficientul dinamic, în funcție de viteza periferică v si de pre- 
cizia angrenajului (fig. 12.193, curbele 7, 2 și 3 corespund claselor de precizie 6, 7, si 8); 
Kpm — coeficient funcție de modul: 0,87 pentru mp = 2; 0,95 pentru 3; 1 pentru 4; 
1,08 pentru 6; 1,12 pentru 10; cp — coeficient de formă (din fig. 12.194 pentru dinţii 
concavi cu cremaliera de referință din fig. 12.187; din fig. 12.195 pentru dinții cu an- 
grenare antepostpolară cu cremalierá de referință din tabelul 12.92). 

Controlul roților dințate cu profil în arc de cerc se face la următorii parametri: di- 
rectia dinților pe cilindrul de divizare, bătaia radială a danturii, variația pasului si lun- 
gimea peste dinți. La roţile dințate cu cremaliera de referință din tabelul 12.92, lungimea 
peste dinți se stabilește pe baza tabelului 12.93 si fig. 12.196: pentru B 10%, la valoarea 
din tabelul 12.93 — corespunzător la f — 10? — se adaugă corectia corespunzătoare 
suplimentului de unghi; 


1 ai [daN - em], 


La = Li + ALag 


(în fig. 12.196 pentru fiecare curbă abscisa la origine este nulă). 
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Tabelul 12.92 
Parametrii cremalierei de referință a roților dințate 


cu profil arc de cerc cu angrenare 
antepostpolară — după GOST 15023-69 
postp P 


31416 


É ed 
3L. | F 
d | | 
= | 5 ' P 
3 =] = 


Linia de 


referință |N] 


te 


Ei 


Ge 
2 
xa dim 


i 


S S e x n Df 

Modulul, mm iid i | ztd å 

fi | f | fs | h, | h | hs | a ES BP 
Pînă la 3,15 1,147 | 1,307 | 0,52246 | 0,9 | 1,05 | 0,52073 | 0,39270 | 27 8,175 
3,15—6,3 |_1,150 1,290 | 0,52155 0,9 | 1,05 | 0,52209 | 0,39270 | 27 7,663 
p ase Ke | 
6,3 —10 1,150 1,270 | 0,50677 | 0,9 | 1,05 | 0,52209 | 0,39270 | 27 8,384 
= | de EE | | | he 3 
10—16 1,150 | 1,250 | 0,49785 0,9 | 1,05 | 0,52209 | 0,39270 | 27 8,577 

Dimensiunile se înmulțesc cu Mn, mm | 

a - = An d 
Modulul, mm ] | e 

e x4 | o | Be d. | ge p E 

- | 
| | | | 
Pînă la 3,15 0,50526 | 0,07264 | 1,60941 | 1,53215 | 1,25857 | 1,31857 0,060 | 27 8,175 
e : | | | E 
3,15— 6,3 | 0,48994 | 0,06356 | 1,60627 | 1,53532 | 1,26392 | 1,31892 | 0,055 | 27 1,663 
6,3—10 | 0,47462 | 0,05448 | 1,60214 1,53945 | 1,26392 | 1,31392 | 0,050 | 27 8,384 
| | > i; Ge 

10—16 0,45680 | 0,04510 | 1,60098 | 1,54061 | 1,26392 | 1,31392 | 0,050 27 i 8,577 


Lungimea peste dinți la roțile dintate 
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cu cremaliera de referință cu 
din tabelul 12.92 | 


Tabelul 12.93 


profil arc de cerc 
, pentru B = 10? 


Si mg — 1 


T s na z : ^ 16,9074 [| 70 9 26,2002 
a, T S La | S 6 16,9225 "ei 9 26,2127 
` : d | =: 6 16,9366 72 9 | 26,2247 
! e ` E ||__43 6 16,9497 Z3 9 26,2362 
e : Ge _ 3s 6 16,9620 74 9 26,2472 
=: SS i5 6 | 16,9734 75 9 | 26,2578 
LE - 2 | 169841 | 76 9 | 262679 
E : | p. |. 4 6 | 16994 | 77 9 | 26,2777 
us ` : E | 48 £ 17,0035 78 9 26,2871 
b i z x 49 5 17,0124 KG H 26,2962 — 
Suge | 50 7 | 200065 ^ so | 10 | 292962 — 
251—525 1 7 20,0201 || 81 | 10 | 293083 . 
2 D. 52 7 | 200332 82 | 10 | 293199 
S : TES | 53 : 20,0456 || 83 10 29,3312 
4 | 54 20,0573 84 | 10 
BE? 4 10,7827 || ss 7 | 20.068 | Se 
EE 7 | 200083 |..85 | 10 | 29,3524 
2M 3 1 SECH | 2 = 20,0788 | Se 10 | 293625 
28 4 T zi le tf 293722 
= TE = 7 | 206981 88 | 10 | 293816 
2i ` ns ME 7_|__20,1070 | 89 | 10 | 29,3907 
a IT | 60 8 | 25057 | 90 | 11 | 323919 
S : 1027 CH 8 | 23.1167 | 91 | i1 | 32,4007 
D 13,8386 | 62 8 | 23,1291 92 | 11 | 52.4150 
= 5 JI 18,8531 — || -63 8 23,1410 || 93 11 tans 
z : E NAM LU ERE | 32,4367 
E : e) 65 $ 23,1631 || 95 11 | 32,4470 
30 X || 66 8 23,1734 | 96 11 32,4571 
2 5 13,8996 67 8 | 23183 | 97 | ji py 3 
= 5 13,9090 | 6s 8 | 23,1926 ORDET 
3 6 | 13,917 69 8 | 252016 || 99 | 11 | 32,4853 
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12.4.5.3. ANGRENAJE CU CONTACT DE ROSTOGOLIRE. Pentru l= 0, 


(12.181) capátá forma 
1 1 1 1 
> + e 
Pa R; R$] sin aș 


conditia 
(12.182) 


L4 

P1 
Inegalitatea (12.182) defineşte condiția asigurării contactului în pol. În fond, este 
un caz limită al angrenării profilurilor arc de cerc analizată mai înainte: linia de angre- 
nare coincide cu axa instantanee a rotației relative (fig. 12.197). Teoretic, un asemenea 
angrenaj nu are alunecare între profiluri, dar menține condiții cinematice bune de for- 
mare a peliculei lubrifiante — rulare cu viteze mari — de la angrenajele analizate în 
§ 12.4.5.1. Practic, datorită deformatiilor elastice de contact ale dinților în sarcină 
(contact exterior sub unghi de angrenare mare, raze de curbură relativ mici la profiluri), 
angrenarea se extinde din pol, gradul de acoperire frontal crescînd de la zero la doi-trei; 
în plus, unghiul de angrenare în gol ge se reduce cu creșterea sarcinii («f < æy), alune- 
carea relativă a dinților nu mai este zero, dar tot mică rămîne (de circa zece ori mai 
mică decît la angrenajele evolventice). Corelatia optimă între unghiul de angrenare «; 
şi curbura relativă K = 7;,,/5,,5 (unde na sînt razele de curbură ale profilului, Ri,2 — 


razele de rostogolire) este dată în fig. 12.198. 
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Fig. 12.197 


La angrenajele cu contact de rostogolire, dinții sînt foarte rezistenți la rupere, pier- 
derile prin frecare sînt mai mici decît la angrenajele evolventice și uzura neînsemnată, 
chiar în condiții grele de ungere (cu unsoare consistentă, la intervale rare, ca la rul- 
ment). În plus, la aceste angrenaje sînt foarte indicate materialele plastice. Apărute 
recent, angrenajele cu contact de rostogolire au intrat în fabricaţia de serie. 

12.4.5.4. ANGRENAJE CILINDRO-CONICE. Aceste angrenaje au axe 
rente si sînt formate dintr-o roată dințată cilindrică si o roată dințată conico-evolventică 


concu- 
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(fig. 12.199). Desi ca aspect roata conico-evolventicá este asemănătoare roții conice 
obișnuite, în fond este o roată cilindrică cu deplasare variabilă. de profil. Rotile conico- 
evolventice se danturează cu freza, melc sau cu cufitul-roatá. Angrenajele cilindro-conice 
se folosesc la variatoarele cu roți dințate, la unele reductoare planetare etc. Calculul 
acestor angrenaje este dat în [1]. 

12.4.5.5. ANGRENAJE ARMONICE. Angrenajul armonic este un angrenaj in- 
terior la care una din roți este flexibilă. La angrenajul din fig. 12.200, roata dintatá 
flexibilă are danturá exterioară iar elementul conjugat este un inel rigid dintat interior. 
Sub actiunea unui deformator (prezentat simbolic prin ságeti) se produce angrenarea 
în două regiuni diametrale. La rotirea continuă a deformatorului (numit curent genera- 
tor de unde sau mai simplu, generator, deoarece produce deformatii sub formă de unde 
la elementul flexibil) elementul flexibil rulează pe elementul rigid. Din cauza diferenței 
foarte mici între numerele de dinți ale roților angrenajului armonic (în general doi), ro- 
tatia absolută, a elementului flexibil este foarte lentă (elementul rigid dintat este consi- 
derat fix) ; se obțin, deci rapoarte de transmitere mari cu un număr minim de elemente 
dințate. 

Analogia angrenaj armonic-mecanism planetar. Se poate considera că angre- 
najele armonice derivă din mecanismele planetare cu roti dințate. În fig. 12.201 se 
pot urmări etapele transformării constructive a transmisiei planetare cu o roată centrală 
(fig. 12.201, a) în transmisie armonică cu două elemente dințate (fig. 12.201, e). La trans- 
misia planetară s-au notat: 7 — brat portsatelit, 2 — roată centrală, 3 — satelit, 4 — 
arbore condus, 5 — cuplaj între satelit $i arborele condus. Deoarece angrenajul armonic 
are şi un element flexibil, cuplajul 5 este realizat sub forma unui tub flexibil. Raportul 
de transmitere 4, nu se schimbă dacă satelitul 3 se dispune pe brațul 7 prin inter- 
mediul rolei 6 (fig. 12.201, b). Mărind diametrul rolei 6 pînă cînd satelitul 3 devine un 
element flexibil, elementele 3 si 5 se pot realiza în corp comun, 3—5 (fig. 12.201, c). 
Rola 6, este deci, element pasiv și are numai rolul de a obliga elementul flexibil 3—5 
de a rula pe roata centrală (fig. 12.21, d). Acest aspect este accentuat în prezentarea. 
simbolică a angrenajului armonic (fig. 12.201, e). În modul prezentat se poate arăta 
că, tuturor transmisiilor cu angrenaje planetare cu diferențe mici ale numerelor de dinți 
le corespund transmisii armonice. În consecință, se pot realiza transmisii armonice cu 
una, două și cu trei roti centrale (elemente rigide dințate). Analogia transmisie armonică 
— transmisie planetară permite scrierea, imediată a expresiei raportului de transmitere 
al transmisiei armonice. La transmisia din fig. 12.201, e: i$, = —za/(22 — 23). 

Elementul flexibil. În general, elementul flexibil are formă de tub cilindric cu pe- 
rete subțire (v. fig. 12.208, elementul 5). Pentru puteri mari şi rapoarte de transmitere 
relativ mici se folosesc elemente flexibile realizate din segmente rigide articulate (închid 
un lanț). 

Fixarea elementului flexibil de arborele de turație mică se face cu sistemele din 
fig. 12.202. La transmisiile pentru puteri foarte mici elementul flexibil se poate realiza 
corp comun cu arborele 2 (fig. 12.202, a). La transmisiile produse în serie se utilizează 
fixarea, prin șuruburi (fig. 12.202, b; v. şi fig. 12.208). Pentru a asigura o încărcare uni- 
formă pe lungimea dinților, elementele flexibile fixate ca în fig.12.202, a si b trebuie să 
aibă lungimea, de 3—4 ori mai mare decît lungimea porțiunii dințate. Un alt sistem de 
fixare relativ răspîndit este îmbinarea cu caneluri (fig. 12.202, c — la transmisiile cu roată 
centrală ; fig, 12.202, d — la transmisiile cu două roți centrale). În îmbinarea canelată 
trebuie să existe jocuri care să permită deformarea, neîngrădită a elementului flexibil. 
În fig. 12.202, e şi f sînt date două transformări constructive ale sistemului din 
fig. 12.202, c: cu element flexibil cu crestături frontale si flanșa arborelui de turație 
mică cu crestături radiale (fig. 12.202, e) şi cu element flexibil cu găuri în care pătrund 
ştifturi fixate radial cu flanşa arborelui menționat (fig. 12.202, f). 
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12.203 


Fig. 


Elementul flexibil al transmisiei armonice se danturează nedeformat. Parametrii 
principali ai danturilor angrenajelor armonice: xj = 20, fy = 1; w° = 0,25 (cremalierá 
standard) “sau ga 309; fo 220,5; wa =0,383. 

Pentru elementul flexibil se recomandă oţeluri cu elasticitate mare și sensibilitate 
redusă la concentratorii de tensiuni, caracteristici asigurate de oţelurile cu conținut 
ridicat de nichel, îmbunătăţite la 270—340 HB si nitrurate. Pentru transmisiile "de 
puteri neînsemnate elementul flexibil se poate executa din materiale plastice. 

Generatoare. După numărul de brațe, generatoarele sînt simple, duble sau triple. 
Angrenajele cu diferența numerelor de dinți Az = 1 au generatoare simple cu role 
(fig. 12.203, a) sau cu camă. Transmisiile armonice cu generator simplu nu au utilizare, 
elementele transmisiei fiind solicitate asimetric, ceea ce are consecințe defavorabile 
asupra funcționării si durabilitátii. Generatoarele duble se execută cu două role 
(fig. 12.203, b si c, preferînd pe ultima), cu patru role (fig. 12.203, d) şi cu camă 
(fig. 12.203, e). Generatoarele triple (fig. 12.203, f) se realizeazá in general ca trans- 
misii planetare cu roti de fricțiune. Generatoarele duble tip camá au un număr mic de 
piese si asigurá contactul simultan al unui numár mare de dinti ai angrenajului. Rul- 
mentul pentru generatoarele camá este arátat in fig. 12.204. Acest rulment se executá 
cu inele subțiri, cu sau fără colivie. Colivia are locase ce îngăduie deplasarea radială 
si tangentialá a bilelor sau rolelor în timpul funcționării. 

Generatoarele duble tip camă pot avea conturul format din patru arce de evolventă 
cu raza cercului de bază (fig. 12.205): 


A m A 
1 — 0,25m 0,214602 


Ro 


A fiind deformația radială a elementului flexibil. 
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are in fig. 12.206: a — un inel 
1; b — se prelucrează inelul 
lar. Dornul ce asigură defor- 
12.207, cu opt fațete 
un arbore profilat si 


Teoretic, principiul execuţiei camei — generator ap 
cilindric rectificat interior este dispus pe un dorn poligona 


circular exterior; c — se presează inelul pe un arbore circular. - 
marea, inelului (fig. 12.206, a) poate fi realizat practic ca is HE. 
foarte înguste (0,001— 0,003 din diametrul interior al inelului) pe 
patru plácute. 
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Fig. 12.209 


În fig. 12.208 este dată construcția unui'reductor cu angrenaj armonic cu generator 
tip camá. Generatorul 3 este fixat elastic pe bucșa 2 de pe arborele conducător 7, printr-un 
strat de cauciuc vulcanizat. Pe generatorul 3 este așezat rulmentul special 4. Elementele 
dințate flexibil și rigid sînt notate cu 5 și 6. Fixarea elementului flexibil pe arborele con- 
dus 7 se face cu suruburile 8. 

Parametrii de bază ai reductoarelor cu angrenaje armonice. Caracteristicile trans- 
misiilor armonice realizate pînă. în prezent sînt: la transmisia cu o roată centrală, într-o 
treaptă (v. fig. 12.208): i = 80... 320, momentul transmis — v. tabelul 12.94, randa- 
mentul — in functie de raportul de transmitere — v. fig. 12.209; la transmisiile cu 
două trepte : i = 6 400 ... 80 000; la transmisia cu generator planetar (v. [5]): ? < 10%, 
Mia < 1,8 da, m (cu element flexibil din material plastic) ; la transmisia cu două roti 
centrale (v. [5]): 4 < 2. 105, Mi < 575 daN * m. 


Tabelul 12.94 


Caracteristicile principale ale transmisiilor armonice executate de U.S.M. [5] 


| 


| | 
Diametrul Dg,, mm 35,56| 50,8| 63,5|81,28 101,6 127 | 165,1 | 203,2 254 | o5. 


Momentul Mg, m«daN,| 1,3 | 5,58| 9,2|20,2 | 447| 87 |165 [356,5 SE 1500 


Transmisiile armonice se folosesc ca reductoare de uz general, la acționarea sculelor 
de mînă, a electropalanelor (motoreductorul este introdus în tobă), la mașini-unelte, în 
tehnica aeronautică si spațială s.a. 

Calculul. În tabelele 12.95 și 12.96 sînt sistematizate calculele geometrice și de re- 


zistentá. Dimensiunile elementului flexibil și ale rulmentului nedeformat sînt notate 
în fig. 12.210. 


Tabelul 12.95 


Calculul geometric al angrenajelor armonice 
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12.4.6. TRANSMISII PLANETARE SI DIFERENTIALE 


12.4.6.1. GENERALITĂȚI. În grupa transmisiilor planetare si diferențiale sint 
incluse acele mecanisme cu roti dințate sau de frictiune în care există elemente cu axe 
mobile — care se rotesc față de două axe: față de axa proprie și față de o axă fixă; 

A aceste roti se numesc vofi-satelit, sau mai simplu, sa- 
[ ve e telifi. La aceste transmisii se deosebesc roti cu axe 
H EK. ah fixe — rofi centrale, roți cu axe mobile — sateliți şi 
suporți ai sateliților — brațe portsatelit. 

Sub aspect structural transmisiile planetare și di- 
ferențiale pot fi simple — cu un braț portsatelit sau 
complexe — mai multe brațe, fiecare purtind cîte un 
sistem de sateliți. 

Un mecanism diferențial simplu — fig. 12.211 — 
are în componență: una sau două roti centrale (c, si 
Ca), un sistem satelit s (satelit simplu, satelit dublu, 
roti in angrenare, sisteme planetare — în care caz me- 
canismul se numește biplanetar, orice alt mecanism cu grad de mobilitate unu: cu 
pîrghii, cu came etc.) si un braț portsatelit Ar. Rofile centrale și brațul portsatelit se 
rotesc cóaxial. Principalele mecanisme diferențiale sînt grupate în tabelul 12.97. 

În schema-bloc, mecanismul diferențial simplu va fi reprezentat printr-un triunghi 
cu virfurile prelungite prin linii simbolizînd arborii centrali; arborele fix va purta ha- 
șură sau un punct îngroșat (fig. 12.212). Cei trei arbori centrali vor fi notati în general 
cu x, y, w, iar, pentru evidențierea brațului, cu a, b — roțile centrale și cu Z — brațul 
portsatelit. 

Orice transmisie complexă (fig. 12.213, a) poate fi descompusă, în cadrul schemei 
bloc, în mecanisme diferențiale simple legate între ele. În baza schemei bloc (fig. 12.213, b), 
studiul unui mecanism complex se poate face din aproape în aproape pe mecanisme dife- 
rentiale simple, în ordinea în care se poate trece de la elementele cu márim' mecanice 
cunoscute la elementele cu mărimi necunoscute. 


Fig. 12.211 


w w 


Fig. 12.212 


*) La mecanismele diferențiale cu o singură roată centrală intervine si un cuplaj de compensare radială — 
la diferentialele cu roţi cilindrice sau ughiulare, la diferenfialele cu roţi conice. 


Tabelul 1237 Mecamsme diferentiale simple scheme si rapoarte ue transmitere i ai 
Z R T n" f 


schema cinematica 


Fagartul de , 


/ransm/rere iz 
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Fig. 12.213 


La mecanismele complexe gradul de mobilitate se poate determina în funcţie de 
numărul brațelor B și al legăturilor suplimentare între subansamblurile schemei bloc 
Le, prin relația 

W = B — L; — 1, 


ande Lg = L — S + 1, L fiind numărul total de legături între subansamblurile schemei 
bloc, iar S — numărul de subansambluri ale schemei bloc. 

12.4.6.2. MECANISMUL DIFERENTIAL SIMPLU. Parametrii mecanismului 
cu'axe fixe. Pentru studiul cinematic si dinamic al mecanismului diferențial trebuie 
caf la mecanismul cu axe fixe (de bază, din acesta rezultind mecanismul diferen- 


: d 4 : ^ LX d A E as 
tial prin deblocarea brațului) să se cunoască: raportul de transmitere Zap = Zo (in- 
dicele superior reprezintá elementul fix, iar indicii inferiori, in ordine, elementele con- 


" ; 3 A h h S s Mis Mr 
ducátor si condus); randamentul "ep sau map (cu aceleaşi precizări asupra indicilor 
1 h 


AEN h d x d 
ca la $9); în general map = Map; se notează No = Nab = Nba. 
Relaţii cinematice ale diferentialului simplu. Turatia relativă între doi arbori centrali 
= 4 T 2 2 22 
nY = ng — ny = — n. (12.183) 
Raportul de transmitere între doi arbori centrali (x, y) in reperul mobil al celui de-al 
treilea (w); 


" w c 
i fig —" D n 
izy = "==. (12.184) 
Ny — Tap ny ng, 


Pentru cazul particular x = a; y =b si w = h, relația (12.184) devine: 


A. = Ze 7^ (relația lui Willis). (12.185) 
nb — h 


857 

Relații între 
(12.186) 

pentru 4 a; Yy 
Hy = na +.— ; np. (12.187) 


În baza relației o = mn{30, relațiile de mai sus se pot transcrie direct în funcție de 
vitezele unghiulare o. 


Relații între rapoartele de transmitere: 


o. Bo 
Aas dap dann = + 1; 5 4 R == + 1; 
tey Toon 

mp __ 1 — iwz Zen — twy __ tzw — 1 ^ 
Käl . 8 . 5 1 , 

tyz — lws 1 — iwy tyw — 
Hol ME 
isy =1— AR aa (12.188) 


Ultima relație permite să se scrie corelatia dintre rapoartele de transmitere al me- 
. : a L2 8 : Mab T 
canismului cu axe mobile an și al mecanismului cu axe fixe tap: 
D h, 
iah = 1 — tab; 
Ad CH , Af uo eg . (D oat dieque 
dy t ont iyw = — i vy iyw = 


Zen * tyw * tws 


izy = py (1 — izy) twy s ! (12.189) 


ig = ip yw—1)--1l- 1 

. st zw —'1 1 

tyw = — 

it "Hec 
Gel zy 


Pentru evidentierea bratului, relatiile rapoartelor de transmitere se pot transcrie 
prin substitutia indicilor: x = a; y = b; w = h. 

Sub aspectul mișcărilor relative ale arborilor centrali se deosebesc șapte regimuri 
de funcționare (de lucru) ale unui mecanism diferențial, centralizate în tabelul 12.98, 
în funcție de raportul de transmitere al mecanismului cu axe fixe, Zo, La regimurile im- 
pare (7, III, V, VII) mecanismul funcționează ca diferențial (cu grad de mobilitate doi), 
în regimurile pare (II, IV, VI) ca mecanism planetar (cu o roată centrală fixă) sau ca 
mecanism cu axe fixe (cu brațul fix), gradul de mobilitate fiind unu. 
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Tabelul 12.98 


Regimurile de functionare ale unui mecanism diferential 


T Sensur tatie 
try n A | E i 
I | II | III IV V VI VII 
| | | | 
E | dk 4l ER ab, A 0 == 
| 8 ge TT E Kaes 
n 1 | | - | - — — 
ep k y UE AE t E uode E 
: HI? obs dës ben LI — | - | e 
á E = SES A = = zer 3 = — e le 
Regim D | P D | I D P | D 
EN ETE UNS ME. [3 B | = 
- ———— BE eem) EC 
ny | | | 0 | s - | S 
ST = | || 
Hp = 0 - | 
a à I | — e b | a de, 
Regim D F "TE EE P D 


Relații dinamice ale diferentialului simplu. Relații fundamental: 
de torsiune aplicate din exterior elementelor cenirale : i 


Ma + Mp + Mj —0; 


> privind momentele 


N- My f, 
ioMa = — Sa zs : = My, (12.190) 
unde ^io L — niio 
F Man? 1 
| Man? | 


pentru q = +1 arborele a este motor prin angrenare, adică în cadrul mișcării consi- 
derate față de brat, iar pentru q = —1 arborele a este receptor. 

Relaţii Privind puterile la elementele centrale. Sub aspectul trecerii energiei de la 
arborii centrali motori (caracterizați prin putere pozitivă) la cei receptori (caracterizați 
prin putere negativă) se deosebesc două posibilități: : i 

— Trecerea prin angrenare (în situația brațului fix), „puterile de angrenare “ avînd 
expresia: 


h h h M . ph 
Pa,p = Map oa, = be, (12.191) 
C» 
unde Co este o constantă de conversiune a unitátilor de másurá: 
m- daN + daN 
Di un E. EE (12.192) 
kW.s CP.s " 


= Trecerea prin cuplare (fără pierderi de energie prin angrenare), în situaţia siste- 
mului blocat, elementele avînd aceeași turație: np. Expresia „puterilor de cuplare“ este: 


BECHET 
Ca 


k 
Pa,b,h = Ma, b,n On = (12.193) 
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Functionarea reală poate fi considerată o suprapunere de efecte în cele două situa- 
tii menționate. Relaţia de legătură: 


Ma, y (n na, V) 
h h Ma, p (ta, b — Pa, b) . 
Pr = Pa,v — Pa, o = Ma, b(Oa,b — Oa, Ok "ES j 
e e Ma + My) nu "E 
pă + PE = (Ma + My) op = Ca = Phi 
Cp 
h 
VI, Ag, b +” h A v_e 
Pa.v= Ma, bloa, b + or) — — = T n) — Pa, b "Tat: 
p 
h 
F 
pb. 
No 


Bratul A nu poate transmite „putere de angrenare“, astfel încît orice putere pe care 
o primeşte sau cedează poate rămîne „de cuplare“ (netrasformată) sau se transformă 
din sau în „putere de angrenare“. l | x : l 

Acest fenomen aparent simplu produce o circulație de energie în interiorul diferen- 
tialului, care complică studiul mecanismelor diferențiale. Circulația internă comportă 
uneori o „putere parazită“ care circulă între roțile centrale şi brat prin formarea conti- 
nuă din putere de cuplare în putere de angrenare și invers, fără a fi resimțită în exte- 
rior (la arborii centrali). Această putere solicită suplimentar în mod latent elementele 
componente ale diferențialului și trebuie considerată la dimensionarea lor. Expresia 
puterii parazite este: Panz Mwin. o, < MRi”, 


unde Mmin este cel mai mic dintre momentele Ma, b- 
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. Folosind reprezentarea prin triunghi a mecanismului diferențial (v. fig. 12.212), 
în fig. 12.214 ^ dá o imagine calitativă a circulaţiei de energie în orice diferențial (carac- 
terizat prin fab == io) şi în toate regimurile de funcționare (tabelul 12.98). Circulaţia de 
putere parazită este marcată printr-o săgeată curbă în interiorul triunghiului repre- 
zentativ. : 

Relaţii privind randamentul. Puterea pierdută prin frecare este dată de relațiile: 


Eso H4 ou) ^ i i AE, î 
Pf = (1 75) Maca = — (1 nd) toMa = (1— 18) . n Maoa; 
le 
1— ni i d p 
f a d D h 1 =y 
Pym SC Mpap T Mida = —— 0 Mob; 
10 1020 qs — 1) 
(1— ng) p» b 1 — v8 | — v8 
"RC E f i à ni i 
P, = EY Myo = mix —9. Myr = — Dă . 9 Myo. 
nio — 1 Noto — 1 1— mio ig— 1 


Deoarece pierderile sînt totdeauna de semn minus, în relațiile de mai sus se poate 
lucra cu minus valorile absolute (v. tabelul 12.105). 


SE DEER 
Kë ] 
EE: D A | 
SS dech Wait I | DEER | 
EE | 
EE eeben em Me E anu 
A | | | 
795,5, — 1 | s i | 
ab ` . , Tw 46 ,,—1) | 
I te" dU n | 00809 ge mE ms | "(ah)b = ———À—— | 
Noah ) — ian(1— h0) | T4 ia (nod — 1) 
ai, —1 | | TE 
A AG wA | A | 
Cae qur na = LED | 
ab o | | 
| — | 
Er ata dia A Zell + thaltay — 1)] 
TH faga) = Shalt = mo) + ne "ie" | Nafn) = halt = n) bm | 
1+ Tha (0o! ai — 1) | | 
h " 
h „E Nolia 1) | 5 Not b —1 
IV Tab 7 To Wim RSC "ah" 4 
Totap 7 1 | $C T 
| | 
>» ph h uw | P 
P _ ai pati DI Soli 1) — Zahl) — no), DA —1 
Maa) b prr uy "1 (ap) 2 | Alab) ker ` 
d sh A S 
+ ihalo ia 1) i noig — 1 | Tw — 1) — fal — D 
"3 A | A 
VI Géi Selian " U | pd = $51 | „a Toia Eh 
A | bh E TO o 
Zeie — | noii, — 1 | 265, — 1) | 
A | | 
` 055 — 1) — tanl — n | TNON AM | 
VII Datei — 2 ei de e MERC Ia, LT Sami — 1) — | 
h | (bha Za) — m9) D | b(ah) EE | 
T$, — 1 | ha js) T Ne | adi + halit, —1)] 
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Randamentul mecanismelor diferențiale se calculează cu relaţiile din tabelul 12.99, 
după ce s-a stabilit regimul de funcționare (tabelul 12.98) și coeficientul g. 


Observaţii : a) în cazul cînd m x; 0 apare autoblocarea. Această situaţie intervine la diferenfialele cu 


čo > 0 pentru (ll e io S + 1; b) pentru determinarea circulaţiei de energie în cadrul mecanismelor complexe 
este utilă scrierea rapoartelor puterilor între diferiţi arbori și de diferite naturi (exterioară, de angrenare, de cu- 
plare), ca relaţii de legătură suplimentare faţă de sumele energiilor pe ramuri (v. tabelul 12.105). 


Relaţii între numerele de dinţi. La mecanismele diferențiale cu o roată centrală (pozi- 


tiile 1 şi 2 în tabelul 12.97) numerele de dinți ale roții centrale și satelitului se aleg din 
considerente cinematice si de rezistență. 


La mecanismele diferențiale cu două roti centrale și un singur rînd de sateliți (pozi- 


tiile 6,7 si 10 în tabelul 12.97) se adaugă condiția de coaxialitate a roților centrale. Cu 


notatiile din tabelul 12.97, condiția de coaxialitate la utilizarea angrenajelor cilindrice 


cu dinți drepţi zero sau zero — deplasați cu modul unic sînt: 


Za + z = £y! — Z% — pentru poz. 6 — tabelul 12.97; 
— £g! = £p — 2,7 — pentru poz. 7, același tabel; 
(Zap — mo) + Ian — Re) = Za — Zb — poz. 10, același tabel. 


ER 


Tabelul 12.99 


Randamentul mecanismelor diferenţiale 
EE 


DEER 
| 
h | h h 
ip | Oi Lt! vi Tei nl 
E 
» ial — o) + i 71 i n 7i + ipai, — To) 
L oon ngpa Anea een e IRU Da SA 
(ab) " nos (bh)a ecc nm (ah) Les K Ss 
ab | haab 
| 
S 
b: es To, — 1) h > Est 
"ha^ A e ba" fe pg = Th 
tab T Te 
U Tio + iant? 710) | Și 
NIT SS VE ab; | nona = — 
1 — ihal! — Tio) | 1 + Chef? " 1) i ell — To) 
a 
| 3 em 
| i^ z en pf 
La" abo No b Noliab — 1) 
Mpa "e "oa A Mpa = = 
| KE A | tab T 7e 
= RPE s à | : i n 
tel No iaa 1o) T p^ Ze "-— ia — To) + imp 1 
"al ^ |" (ab)h = lh(ab) = 
.o nh E = 
1+ ipali — 1) hat oq dE e ee LE? 
hu | d | H 
tab T o | tab 77e | = ñ- 1 
KI ebe (ganz 3 | n ——— 
tab T 1 To(iap —1) | fa — To 
| 
UE com | | m 
$2 je | 1 — iall — Tie) 1+ ihal — 1) 
Lë b | EE h. H 
T(ab)h = — -a ; | "(bh ET x e TE ———À—— 
wat weht în | Ta + Delfin To) 
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La mecanismele diferențiale cu doi sau mai mulți sateliți 
(pentru ramificarea încărcării se folosesc 2 ... 8 sateliți iden- 
tici) se cere, în plus, respectarea, condiţiilor de vecinătate şi 
de montaj. 

Prin condiția de vecinătate se cere ca sateliții vecini să 
nu se atingă; această condiție este (fig. 12.215): 


180° 
d age 308. pu 


u 


(12.194) 


în care A este distanța dintre axe a angrenajului roată cen- 
trală — satelit, u — numărul de sateliți, Des — diametrul 
cercului de vîrf al sateliților (la sateliți dubli se ia diametrul 
de vîrf cel mai mare). La mecanismele diferențiale cu angre- 
naje zero cu cremalieră de referință standard, condiția (12.194) poate fi scrisă sub 
forma: 


Fig. 12.215 


180? 


> Z34+ 2. 


(2a, b + Z5) sin - 
u 
Prin respectarea condiției de montaj devine posibilă dispunerea tuturor sateliților 
între roțile centrale. Tabelul 12.100 prezintă condițiile de coaxialitate şi montaj pentru 
cele mai utilizate mecanisme diferențiale cu două roti centrale — pozițiile 3, 4 și 5 din 
tabelul 12.97. 
12.4.6.3. REDUCTOARE PLANETARE. Reductoarele planetare sînt mecanisme 
diferenţiale cu o roată centrală fixă (v. regimurile de funcționare din $ 12.4.6.2), cu grad 
de mobilitate unu. Fixînd o roată centrală, din mecanismele diferențiale din tabelul 
12.97 se obțin reductoare planetare cu una și cu două roti centrale. Mecanismele cu trei 
roți centrale pot fi obținute prin reunirea a două mecanisme cu cîte două roți centrale 
(fig. 12.216 — două exemple). De aceea studiul transmisiilor cu trei roți centrale 
(fig. 12.216, stînga) se reduce la studiul schemelor echivalente cu două mecansime cu 
două roti centrale, înseriate (fig. 12.216 dreapta), la care rapoartele de transmitere si 
randamentele se înmulțesc. 


Tabelul 12.100 


lanetare 


anisme p 


la cîteva mec 


aj 


t 


si mon 


Conditii de coaxialitate 


COS Ba, s^ COS C fa, s’ 


tg) 


hup, s''(zp — 


cos B», s77 COS Ov, sr 


4,687 


tabelul 12.97 


s 
& 


Zb 


Za 


3 

N 

2 
z 


COS 


ett 


2b, emt COS Orb 


éi 


COS 


&p + Zeng 


EE Sg 


cos fo, s% 


~OA H 
COS Pa, s’ 


to 


Zero- 


ite 


deplas 


Zero sau 


deplasate 


Zero- 


De 
coaxiali- 
tate 
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o E 
H Da 
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864 ORGANE DE MAȘINI 


Pentru reductoarele planetare cu utilizare largă, în tabelul 12.101 sînt centralizate 
principalele caracteristici. 
Tabelul 12.101 


Caracteristicile principale ale reductoarelor cu angrenaje planetare 


e Puterea la arborele 
Tipul B de turație mare, | 
S| Raportul: kW/1000 =} Randa- ES? 
| 9'| de transmitere min mentul Utilizări 
Nr. roti |3 Momentul la arborele| 
centrale Schema sd de turatie micá, 
Z m: daN | 
1 | 10—180 < 95 kW; v. fig. 
A 3 a N E 
1 Tabelul 12.97, poz. EOD OVI Rennen 
1 cu a fix 2 | 102—104 < 1150 m. daN|0,8—0,5 | de uz gene- 
| eh le ral, reduc- 
3 | 104—108 kel * daN|0,6—0,4 toare înglo- 
| JV à "08 
e 1| 4—13  |«750kW;  [0,98—0,99| bate în role 
5 | Eisen `. RR conveior si 
& Fără sistem de | - Li Da ila 2 tobe maşini 
N egalizare | 2 | 16—169 4 000 m «daN 09,96—0,98 de ridicat 
ei 3| 64—2197 | 4000m.daN  |0,94—0,95 
si LG à 
E Cu sistem de 1 2,3—10 « 70 000 kW 0,985— Reductoare 
a | egalizare | 0,992 | de mare 
ram | | putere 
| a b B 
“ 100 kW la2—3,9 Reductoare 
abelul 12.97 d 4 ER = 1-17 îng î 
gom LRN POA, L| aaa: | RE ps pie in 
S i Saibá-volant 
s RW 5kWlai=75 | la prese: 
1 500 |  200kW*) |v. fig. Reductoare 
Tabelul 12.97, poz. | -| LIA acpion&ri 
7 2| «145-10? < 150 m - daN periodice: 
- Actionári 
3$ «185: 109 < 150m. daN comandă 
| : 
Tabelul 12.97, poz. 5| 1 5—61,2 160 kW | 0,96 
Idem, cu sateliti = 5—35 450 kW | 0,98 Reductoare 
triplatfi și două | | | | =, de uz gene- 
roti b 2 40— 160 50 kW 0,97 ral 
Tabelul 12.97, poz. 9| 1 | 30—180 DES DEES 
EE H R Reductoare 
21 - Bru | 
| | 15— 200 < 100 kW Le ps de uz gene- 
Fig. 12.216, a | f) | 12.217 ral, reduc- 
3 (p. 2 | * y | (p, 865) | toare înglo- 
15—25 000 80m-daN | p ) bate în role 
| | conveior gi 
NAR |] Së | | tobe maşini 
Fig. 12.216, b [1 | 30—300 | 20 kW 10,97—0,75| de ridicat 
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DE ET | ER 
9 | | 3 L = | eann m | 
03 | | | | [ | d gi 6 f 

| | | | | | ime DE sl ne = A A 
06 | T dE EM | | 

BENI | Uu? 
9 EH | aa d EA 

III | | 

| II) i SS, ge 


Reducloare planetare cu Iroată centroid — tob 12 
- Feductcare planetare cuZrafi centrale - tei 


Randamentul 
co 
3 


Q3 |- Reducloare cuangrendje melcale (15i 2trepte) 
“| Keductoare planetare cicloidale (v [5)),(1,23 trepte) 
Q2 |- Reductoare cu angrenaje armonice (v $ 12455) 

“| Reducloare cu angrenaje cu galeți (v (51) 


2 4 6640 


are la bază relaţiile din $ 12.4.6.2, particularizate 
ntrale (v. si exemplul din tabelul 12.102). 


Calculul reductoarelor planetare 

in conditia legárii la bazá a unei roti 
Tabelul 12.102 

Calculul de proiectare al reductoarelor cu angrenaje planetare 


mitere, i; randamentul mecanismului de bază, ze: tipul 
re a încărcării sateliților; materialele roţilor dințate; 


Se dau:P, kW; na, rot/min; raportul de trar 
danturii (dreaptă, înclinată, în V); sistemul de ega 
precizia de execuţie a roților dințate. 

Exemplu: P = 50 kW; na = 1400 rot/min; î = 5; mo = 0,98; dantură înclinată (B= 14?28'03", va- 
loare impusă de unghiul cutitului-roatá, implicit de unghiul camei cilindrice a capului de mortezat al 
masinii-unelte); cu sateliți rezemaţi elastic pe bolturi; roțile cu dantură exterioară — 21MoMC12 (cementate 
la 56—58 HRC, rectificate, precizia în clasa 6 după STAS 6274-60), roata cu danturá interioară — Pen 60—2 


(220... 240 HB), execuţie clasa 7. 


! 
m: Denumirea Simbol | | Exemplu 
crt. | | 
| | | 
0 1 2 | 3 | 4 
RN REP L RON N Ra RN N a ett E 
1 | Schema cinematică| — Tabelele 12.97 şi 12.101 | Tabelul 12.97 poz. 3, m = © 
E » . f h b : 
2 | Raportul de trans- | Ze | ig = iad = 1 — ian i=1-5=—_4 
| mitere al mecanis- | 
| mului de bază (cu 
| axe fixe) | 
| | 
3 | Numărul de sate- | u Se alege, urmînd a se| u — 3 
liti verifica conditia de ve- | 
cinátate a satelitilor 
| 
| | EE | 
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Tabelul 12.102 (continuare) 


0 1 2 3 | 4 
——————————————————————————————— 
4 | Numerele de dinti| zg,p,s| za — se alege | Za 27; zp = 108 
ale roţilor e | 
2 = Za | io |. | Se = 40 
verificînd condiţiile din | 
tabelul 12.100 | 
5 | Regimul de lucru| — | Tabelul 12.98 | ik d 0 (i = — 4) 
al mecanismului | regimul II (i ` 
| regimu Gi > 0) 
6 | Momentele la ele- | Mabn! Ma = 993 Pa | Ma = 993. EL. X 
mentele centrale na | 1 400 
= 35,46 m- daN 
My = — iy Ma | My = — (—4)-0,98*1. 
: 35,46 = 139 m . daN 
My = (af — 1) Ma My = [(— 4) 0,9811 — 1]. 
: 35,46 = — 174,46m. daN 
7 | Puterea la iesirea| Pp=| P, = Mann | Di = 174,46 - 280 - 
din transmisie B 993 |" 993 be 
| = 49,19 kW 
b | 
kr? | nha = haliah | np = 1400/5 = 280 rot/min 
8 | Puterea pierdută | Pr Pg = Pa — Pa | Pg = 50 — 49,19 = 0,81 kW 
___ prin frecare | 
h | aa 
9 | Puterea transmisă | ph, | Ph = Mana — ph. 35.46: (1400 — 280) _ 
prin angrenare T 995 995 
_ Malna — tts) = 40 kW 
| 993 | 
A ` Mont — | ph _ 1390 — 280) 
993 RER 993 
— Mam — 4) — | — = —3919kW 
m 993 
a | æ — 35,46 280 
10 | Puterea transmisă PE, pt j= Ma. onn | P$ s E = 10kW 
prin cuplare | i 993 | 993 
| 
Ke 139 - 280 
| PE — = 39,19 kW 
| 993 


TRANSMISII PLANETARE SI DIFERENTIALE 


867 


Tabelul 12.102 (continuare) 


—————————————— 9 ————————veeermt 


0 1 


3 


4 


————————————————————————————————————————————————————7M« 


11 | Verificári 


Pa + Fă Pa 


Ph + Fi = Po 
DR | D > 
Pa + Pp = — Pn 


| Ma + My + My — 0 


40 + 10 = 50 kW = Pa 

— 39,19 + 39,19 = 0 = P 
10 + 39,19 = 49,19 = — P, 
36,46 + 139 — 174,46 = 0 


12 | Randamentul 


b h 
hah = — — sau 
Pa 
b igno — 1 
Tja? T 
ip — 1 


(tabelul 12.99) 


— 49,19 
Y. m t DEN 
50 
—4)0,984— 1 
dn! SCT = 0,984 
BE 


| 
13 | Calculul de rezis- 
| tentá al angrenaje- 
lor 


Dimensionarea angre- 
najelor exterior și in- 
terior la solicitările de 
contact şi de încovoiere. 
Se tine cont de nu- 
mărul de sateliți (u) si 
de divizarea inegală a 


fluxului energetic pe 
sateliți (kg — tabelul 
12.103) 


RO 
| ug = 


Dimensionarea  angrenajului 
exterior pentru 

i c — Zsg[2g, Ma sau p n? S 
d en 40/37 = — 1481; 
Ma = 35,46 m- daN 

Ph = 40 kW 


n? = 1400 — 280 = 1120 rot} 
min. 
Dimensionarea  angrenajului 


interior pentru: 

— 25/20, Mo sau pă, n 
ij, = — 40/108 = — 0,37037 
My = 139 m - daN 

| P5 | = 39,19 kW; 


|0 — 280| = 


In 
280 rot/min 


II 


Se tine cont că momentul de 
calcul este, respectiv: 


M 35,46 
Mar =- Ka e 

u 3 
1,8 = 21,27 m: daN 

M, 35,46 
Mai = — Ksi = e 

u 3 


-2,2 = 26 m- daN 
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Tabelul 12.102 (continuare) 


4 
My 139 
Mib), — Raps 
u ə 
+ 1,8 = 83,4m- daN 
| 
| M 139 
| M(byi = Ee 
| u 3 


+ 2,2 = 102m- daN 


Rezultă modulul 


Mn = 2,25 mm. 


14 | Calculul geometric 
al angrenajelor 


Dua = 62,739; Dea=69,6 mm 
| Day=—250,957 ; Day =246,5mm 
Das = 92,947; Des = 97,3 mm 
Ena = + 0,5585; Enb = Ens = 


= 0 Aa, s = 79mm 


Tabelul 12.103 


Coeficientii repartizării neuniforme a sarcinii pe sateliți la mecanismele planetare 


Schema mecanismului 


Sistemu! de egalizare a încărcării 
sateliților 


Coeficientii Ks% (pentru solicitarea de 
contact) si Ks;(pentru solicitarea la 
încovoirere) 


Fără sistem de egalizare 


v. fig. 12.218 (p. 870) 


| Cu roțile centrale fixate 
elastic 


| Kse = 1 + 0,5(Ksx*) — 1) 
| Ksi = 1 + 0,7(Ks:*) — 1) 


| 


| 


Cu roțile centrale flotante | Bop => 1..11; 


Kg —1.. 1,15 


pe p-4 ` 
Ts 4 şi | 

Tos LA 
d, | 
L. T5 - 


*) Valori din fig. 12.218 


Cu roata centrală a, flo- | 


tantá 


| 


| xx 
Ks, i 


Kar = 1,67...2; 


— pentru roata centrală a 
Kg = 22,5 


— pentru roata centrală a: 


KE = Kg —1 


— pentru roata centrală b: 


jj 


2. 50 
201/2182 


1+ (Ki 
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SIS? KE) 
E TAA E RI A E 
Clasa de precizie 7 i—i 

K DICK 6273-60 * 

o NENNEN ITI > 


| Clasa de precizie 7 .— 
STAS 6223-60 — |— 

SSES 
| 14 


416 [T | | EX 
i "E CR am 60 
"p SUPR RE, 
12 ~Z LAO afu 
D L H F] | | N Kal D ri ri Dr 
` A0 200 300 400 200 600 100 Dip) ^^ 100 200 J00 400 500 600 XU Do) 
NM Sei 
| Clasa de precizie 6 
|] A6 6227-60 
L^ pi i 1 — E Wegener NINE 
Ki i6 NOSY 
74, a Ze V im 
14 xo 4 PSI 
: Eb. [LS T 
12 N $ We TTT TF 70 
i | ia — gr FI H S i 89 Zu 
V UU p 100. 


L L 7 L 
S 100 200 300 400 500 600 700 D, $ ) ^ 10 a 200 300 400 500 600 700 Dib) 


Fig. 12.218 


12.4.6.4. TRANSMISII DIFERENȚIALE CU VARIATOR. Utilizînd un variator 
într-un mecanism diferențial se asigură: lărgirea gamei de reglare a variatorului sau 
reglarea fină a turatiei. Schemele structurale ale acestor mecanisme sînt arătate in 
fig. 12.219: a — montaj V—D (montaj „amonte“); b — montaj D—V (montaj „aval“). 
În fig. 12.221— 12.224 se prezintă construcții de transmisii diferențiale cu variator 
(fig. 12.221 — cu variator conic cu inel; fig. 12.222 — cu variator conic cu bilă; 
fig. 12.223 — cu variator planetar; fig. 12.224 — variator diferențial conic). 

În tabelul 12.104 sînt centralizate principalele caracteristici ale transmisiilor dife- 
rentiale cu variator aflate în fabricație de serie. Calculul transmisiilor diferențiale cu 
variator se face cu relațiile din $ 12.4.6.2. În vederea ușurării calculului, mai jos se dau: 
unele particularizări pe schemele din fig. 12.225 (4 — element de acţionare, E — ele~ 
ment de ieşire, S — element de legătură interioară prin variator, V — variator, T — 


transmisie cu raport de transmitere constant). 


Fig. 12.219 


p S 
NASR N 


lie 1] 
Ces 


US, 
V Ze 7 
ZI 
4 SITR SS 
AAY E 
m PA reed 
ES BEN EE DE 
Hr £ 


SS 
de LAE d 
p NN 
pau, 
LP POA C$ 
SSH 


Fig. 12.222 


Fig. 12.223 


PZA 


Hiz FTZXPERCI BRL pra 
EN H 
1 rj 


( [|| 
(Mee m 
pei t 


Fig. 12.224 
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Tabelul 12.104 


Caracteristicile principalelor tipuri de transmisii diferențiale cu variator 


eg 
Caracteristici 


Tipul transmisiei 


| 
| 
| 
| 
| 


Schema 
sau 
construcția 


Puterea, kW 
Mt maz, m’ daN 


Gama 
de turatii 


Gama 
de reglare 


fig. 12.220,a | 44 : 
| Ke. 12.221 | 2,5 m» daN 1,06 
Cu variator | 0: 8 
conico cinel a 1595 e e one wii 
ee fig. 12.220, b | 0,25—1,5kW| ( „ho: e 
| : Ede la) m 
Cu variator | fig. 12.220, c LR , 
conic cu bilă | fig. 12.222 Aë? MS 
(Stieber) | 
Cu  va- ` ` Mem _ i Ks și 
riator cu | Cu variator fig. 12.220, d 0,55— 4,5 kW o. ZS 
toti -dej ROC cu . WE 
fricțiune | discuri | 5—60m-daN 
i (Wenger) | | 
| fig 12.220, e | 0,18—4,5 kW. 0... 1,5% 
Cu variator | | Í 
toroidal fig. 12.220, f | 0,13—1,5 kW] 0... 2 
V-D | 12 
5 , , | 
Cu variator | fig. 12.220, g | TP 2 
planetar fig. 12.223 ZPS LL 
(Disco) | 
| O Hm, 
fig. 12.220, h | 0,1—42,5 KW | (+ 1/3...— 
— M m, 
Cu gamă UE E 
| Cu Và-| mare de re- | fig. 12.220, | 0,75—18 kW | (+ 1/3- 
riator cu | glare | — 1/3) m 
lant | 
fig. 12.220, j | 0,75—7,3 kW. 0...9n, 
Cu reglare | fig: 12:220, k 1,1—110 kW 1,1—1,5 
mt fig. 12.220, 1 | 1—16,5 kW 1,01—1,22 
Cu diferențial cu raport | fig. 12.220,m | 10 kW (+ 13- — 
de transmitere variabil | fig. 12.224 N — Hal n 
g. 12.220, n 0— 4 ` 
D-V | Cu variator cu lanț Ge? Gg | E 2,5 
fig. 12.220, 0 | 1—300 kW 1,12—4 


MB 
NEC "e, 
"ol 
MI a "A 
b C 


Fig. 12.220 
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TRANSMIS 


I PLANETARE SI 


DIFERENTIALE 875 


Relatii cinematice ale trans- 
misiilor diferenţiale cu variator. 
Raportul de transmitere: 


aA 


E 
3 1— 254 
TAB a SS Wë: Ex 
*SA — "SA 
A 
e mu SE SE 
AE, -S . 
D-v 1— i4 
SE 
12.195 , 
( ) Fig. 12.226 
Fie. 12.225 Gama de reglare (raportul s" 
ig. 12.225 2 Tabelul 12.105 
turațiilor extreme)*) : 
max E max A Calculul de proiectare al transmisiilor diferenţiale cu variator 
Gen 4 ZISA a *SE — TSE 12.196 : . 
TV-D Oc wig E > Coy = “min -A (12.196) Se dau: P, kW; ma, rot/min ; schema transmisiei; raportul de transmitere și randa- 
1S4, — *sA SE ^ *SE mentul mecanismului de bază al diferentialului (a, mp), ale transmisiei cu 
ei Ne s S i raport de transmitere constant (im, 7p) şiale variatorului (ipy = 2008... jmaz - 
Relaţii privind randamentul. Pentru cele patru situații posibile de circulație a i stia i KE île, e apă Kees ny) A d 
energiei la transmisiile diferențiale cu variator (v. fig. 12.225), randamentul este: x Ee ek co pirați se Meroe P LULA T. 
i e T A Wero va , zxembpl 2 = | kW, na = 1500 rot/min (fig. 12.226); i= —zpylz, = —85/[21 
— la transmisia V —D cu circulatia 4, S — E (fig. 12.225, a): Exemplul 1 : 1 ' W 14 ` ja À ( 8 ) 0 blza 85/ 
` S GEO. E 476; no = Map = 0,98; ip—iajb— — zz = —4, Nr = Nma = 
"ny (Map) — 248 îs4) 99- 
p = $5 = Y ; mo = F "is =, ewe E . GS 
NAE me "UNA i. NT Läd: "VW — NAS = + ID. + 3 (Gy = 9), ny = Nata = Naar = 0,9 (calculul se va face 
S L numai pentru regimurile de turații limită) 
— la transmisia V —D cu circulația A — S, E (fig. 12.225, b): N rS 
r. I dM- m ^ 
P S GE; Denumirea ist i Relaţiile de calcul Exemplul 
nre) — 44s îs) crt. | | bolul P 
TAE = E E 3 NT = 25h44) MW — e 0 | 1 a 3 4 
E SEG. 44 SAt 
Iz Harel 4s)% e ^cA ] ! | i 1500 
; 1 | Turatiile li- Na AMA. . oa i ES | " 
— la transmisia D—V cu circulația A, S — E (fig. 12.225, ch: | mitt alora ng" = mas NR = Ces 500 rot/min 
| iz A ‘MİN 
A Aë a riatorului y 
nriny — (Mgs)“zs isg] maa 1 500 5 rotimi 
1 - eem " D MAT = 4 500 rot/min 
AE, S wn éi Më — "Egg: "Ww — Ves 1 
ny (Gg Al d Leier) 
3 
— la transmisia D—V cu circulația 4 — S, E (fig. 12.225, d): T a ; oi " Kë 4 
M oo 2 | Turaţiile li-| ng panam «i qas 2d NU: i nz" — 0,198 - 500--0,802(—375) — 
> "all — ny zs) "ig s isz] A EE : ut SEEN RUNE 
Tag, ( S au E | Më — "gg? "y — "sg, transmisiei + Gun 
NEA SE ier) W- M F mină — (0, 198.4500 +0,802(—375) = 
e s "a [v. relatia (12.186)] E 
în care vag: Tp, "pg Si nas se determină după tabelul 12.99, după ce s-a făcut co- na = + 591 rot/min 
respondenta cu indicii a, b şi A. | E 1 500 
Calculul. Calculul transmisiilor diferentiale cu variator poate fi urmárit in tabe- | p ng = — —— = — 375 rot/min 
lul 12.105. | b 1 1 1 d 
D ^ 
na Bi BA : 
, | i 1—i 1—î9| A 1 
*) Dacá transmisia are $i rol de inversor, G < 0. În acest caz, se defineste numai gama de turatii, adic& | a ab tha 7 L——————— c 0,198 
nmin. Hang, | [v. relația (12.189)] 1 — (—4,04761) 
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Tabelul 12.105 (continuare) 


2 


3 


4 


Lo ——————————— e 
| 


3 | Regimul de 
| lucru al di- 
| ferentialului| 
| | 


Tabelul 12.98, pe baza 
concluziilor analizei cine- 


matice de la p. 1 și 2. 


Da 8 57143 » 
Pentru ng: 


„max = 


" Ý max 
na "fi n< 0; 


ng > 0, 

io < 0 = regimul III si deci 
bzs; ER 

(fig. 12.226, b) 


az= A, 


Pentru ng”: 


min . M min 
vh 0; np «0; np" <0, 


ip < 0 5 regimul V si 


azs,bzA,hzgE 
(fig. 12.226, c) 


deci 


4 | Schema cir- 
culatiei de 
| energie ín 
| transmisie 


Fig. 12.214, functie de 
regimul de lucru al dife- 
rentialului (p. 3) și pentru 
a avea ieșire prin A 


Pentru s^": schema III linia 
întîi din fig. 12.214 (fig. 12.226, b) : 


es LI 
Pentru yh. schema V, linia a 
patra din fig. 12.214 (fig. 12.226, c) : 
ge =>] 


5 | Puterile la 
elementele 
centrale de 
intrare ale 
diferentia- 
lului | 


Pa, v 


Pentru fig. 12.226, b: 


P 
Pm = Ponr Ke 
Ty 


Py Mnp 
Eab = — = E 
Pa Mana 
Tab d 
= — mas 70 
ab 
$i rezultá: 
P mp Pm 
fj v rm 
1 + Nyra 
Po = Eat Ëa, 


Pentru fig. 12.226, c: 


"T 
BI 
-— P pcs tab a 
Eab = B, O min No 


Pentru af" — fig. 12.226, b: 
— 4,04761 


cab = e 0,98 — —0,3305 
max 
es na S 4 500 — 42 
ab "p — 375 
0,9. 1 
Pa = 


1 — 0,9- 0,99 (—0,3305) 
Pa = 1,276 kW 
Py = —0,3305-1,276= —0,422kW 


Pentru «2^ — fig. 2.226, c: 


— 4,0761 
WT ae 
— 1,333 
= — 3,098 
min 
m n 500 
Dn a A. 
Nh i 
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Tabelul 12.105 (continuare) 


0 1 | a 3 | 4 
| | | şi rezultă: | p — 0,99. 1 
| | "E. | ^  — 8,098 — 0,9- 0,99 
| | Mee 
| | | — NyNT | Pa = — 0,448 kW 
| 
| | Py = eavPa | Pa = —3,098-(—0,448) = 1,39 kW 
| | | 
| | | (Semnele pentru Pa si Py: 
| | | plus cînd fluxul intră în diferen- 
| | | | tial, minus cînd fluxul iese din 
a | | | diferențial) 
6 | Momentele [Mab zl me | Pentru pu ; 
la elemen- | | Ma = 993 GL | 1276 
| tele centra- | ko e: | Ma = 993. 2 = 0,281 m-daN 
| le idis | | Mo = — îgm3Ma | 4 500 
rentialului | | . qm | j 
ken | My = (xw —1Mas | Me = —(—4,04761)- 0,981. 
| | [v. relația, (12.190)] | -0,281 = 1,115 m- daN 
| | Mj, = [(— 4,0476) - 0,98 — 1]. 
| -0,281 = — 1,395 m - daN. 
Pentru pa, 
| D 
| — 0,448 
| | dy ee e Ru 
| | 500 
| | = — 0,889 m. daN 
| 
| | dë 4 -(—0 BI 
| My = (— 4,0476): (—0,889) _ 
| 0,98 
= — 3,672 m. daN 
| '— 4,0476 
| dif, e 1 |. (—0,889) = 
| | 0,98 
| | = 4,560 m . daN 
7 | Puterea la | Pg = min | : mar. 
la ieşirea = pl ea Mang Mpg” Pentru ng: 
din trans- | | 993 993 | (—1,395).591 ^ 
| misie | | | Pa = = — 0,830 kW 
| | 993 
| Pentru m^. 
| | | 4,560. (— 202 
| Py = ( ) — —0,928 kW 


993 
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Tabelul 12.105 (continuare) 
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Tabelul 12.105 (continuare) 


4 


N E a NI 


0 1 | 2 | 3 
10 | Puterea | p | X Ma, yy, 
| transmisă | ^^^ | Panz 993 . 
. | | Y 
prin cupla- | a 
re | 


| 


Pentru wp: 

) 281. 56 

gh. m 81- 591 
993 

— 1,115. 591 


ph = 0,664 kW 
993 


— 0,167 kW 


Pentru ap”: 


ph. EE 0,181 kW 
993 
E —303 
Pt = ER, 0,747 kW 
993 


0 1 2 3 | 
| 
8 | Puterea, P; Pentru ng” | Pentru np“: 
pierdută (fig. 12.226, b): E | " 
DE — pierderea in diferențial :| Faron = | 
= 2 — 591 
Praton) = : 0,98) 0,281(4 du ) | _ 
(1 — ad: Mana | m 993 
EET 7993. | | = — 0,022 kW 
| | 1 
— pierderea ín variator: | Py = — Li S Vae c 
Poss sa (e = — 0,142 kW 
"y Peg | (1—0,99)-(—0,422)| = 
— pierderea în transmisia| = — 0,004 kW 
T: | Pentru ng”: 
Bons — II — Pl. 
ele E EE 
Pent wë | 
e mer 2)[—375 202)] 
(fig. 12.226, c): (—3,672) [—3 ( ) |- 
Protan) = | PE. 
h = — 0,013 kW 
Mons | | py, = — | (1 — 0,9): 0,448) | = 
=—| m1): 22| | Pg = — | (1 — 0,9) + 0,448) | 
moea | 2 045 kW 
| li 
pm login | eg <a E 
1 Ae 0,99 
E EE e , 
Zen | b | day t 
p. || = — 0,014 kW i 
9 | Puterea ph b | př Mana _ Malna—nn)| Pentru ng ~: 
transmisă ("Ur 9 ^ 95 | a 0428144500 —581) 
prin angre- z B 
nare į ph Mint Mriap — nn) | " 993 
b 993 993 | — 1,106 kW 


1,115(—375 — 591) 
a 993 
= —1,085 kW 


nin 
Pentru np”: 


a  —0,889[500— (—202)] 

s 993 

= — 0,628 kW 
—3,672L—375 — (—202)] 


A d 993 


— 0,640 kW 


11 ERT T E he ma p^ | pk 
Verificári | Pd T = Pa 
| (Aerer 
| 
| pk pb = P 
| eun oc pi 


Ma + Mp + My —0 

(V. $ 12.4.5.2) 

Ín plus, pentru WE 
(fig. 12.226, b): 


rh 


e rii 

Pat Py c Pfa, n) = 0 

= 0 

Pg + Ph + Psa(b, n) + 
didi des d 

și pentru np” 


| (fig. 12.226, c): 


+ Pot Pran = 0 


—0 
| Pm + Pp + Zero, n) s 
+ Ppp + Pr = D 


Pa + Po+ Py + Pra, n=] 


| 
| 


Pentru ST: 
1,106 + 0,167 = 1,273 zz Pa 
— 1,085 + 0,664 = —0,421 zz Pp 
0,167 + 0,664 = 0,831 zz — Dn 
1,106 — 1,085 — 0,022 x 0 


| 1,276 — 0,422 — 0,830 — 0,022 240 
| 1 — 0,830 
| —0,004 0 


0,022 — 0,142 


0,281 + 1,115 — 1,395 x 0 
Pentru nmin 


—0,628 + 0,181 = —0,449 ~ Pa 
0,640 + 0,747 = 1,387 & Ps 
0,181 + 0,747 = 0,928 2 —Py 


| —0,628 + 0,640 — 0,013 22 0 
| —0,448 + 1,39— 0,928 — 0,013220 
| 1 — 0,928 — 0,013 — 0,045 — 
Pa Py + Pr + Bora, n)=| 


0,014 — 0 


| —0,889 — 3,672 + 4,560 x 0 


(Condiţia Mg + Mp + My = 0 


| este trecutá ultima) 
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Tabelul 12.105 (continuare) 


o 
n 


i 
0 | 1 2 
: 
12 | Randamen- Iert, ni 
| tul diferen- E 
| tialului | (a, h) 
| | 
| | 
| 
| 
| 
| | 
| 
| 
| 
| | 
| 
| 
| | 
| 
| | 
| | 
I 
| 
| | 
| — a 
13 | Randamen- | NAE 
tul trans- 
| misiei 


3 


Pentru ng 
(fig. 12.226, b): 
| Py + Pa 
Vad) > > Sau 
Pa 
1 + molar — 1) 
naan = RR 3 
tah 
ian = nafn 
min 
Pentru ng 
(fig. 12.226, c): 
Pa + P, | 
Vol) um umo sau | 
IPs 
Nola Ki = o + Nolia 


fatia f 


5 1 . f 
Zen = eme 1g = d 
ha 


[+ tabelul 12.99 cu | 


maz | 


4 
max. 


Da ` 4 
Pentru ng 


— 0,422 — 0,830 


| Mato, n) = ~ m 


| Tb(a. n) = 


1,276 
= 0,981 
ian = 4500/591 = 7,6142 
1 + 0,98(7,6142 — 1) _ 


Tla(b, h) — = 
MA, R7 
7,6142 


= 0,982 
min. 


2o H " 
Pentru my 


—0,448 — 0,928 


1,390 
— 0,990 
| ian = 500/(—202) = —2,475 
Nola, h) = 
— 4,0476 + 0,98(—2,475 — 1) 


( 
4,0476 — 2,475 — 1 


Neca, n) = 0,990 


În general: 


"AE = — PelPa = 
SS — Pl Pm 
Pentru a? 
(fig. 12.226, b): 


TAE — 


ty (ra (1 — iia) 


i= Ty «yr A elt Asi sA 


E h 3 
MAS > Nab — Mo: 

S A To —1 
MAREE Ua: 


49 — 1 


TAB = = 0,832 
1 
GE = DE psi 12 
Ji 0,98- (— 4,0476) — 1 
g — GE az 
e —4,0476 — 1 

= 0,98396 

TAE = 


0,9- (0,98396) +! - [1— (— 4,0476) - (—12)] 
~ 1—0,9 - 0,99 - (0,98)+:(—4,0476) - (—12) 


Tap se 0,833. 
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Tabelul 12.105. (continuare) 


E 
0 | 1 Ce 3 4 
| | 
| | | 
| | s = ih = ip; isa = | Pentru «g^: 
| | | 
| | | 
| | 
| | n 
| | | E b — 0,930 ra 
| | | = pa = — TAE = — ———— = 0,93 
| na 1 
| | 
| „min E Lo Ain _ EER 
| | Pentru ng | isa = ipb = —1,335 
| Ze yl el e 
| (fig. 12.226, c): 5 — 4,0476 — 0,98 " 
| Lee ae e B UI 
| | "AE a 
| | TAE = | —4,0476 — 1 
| | 
| S E " Sé 
| | | nr (p (1— i4sisA)| NAE = 
| | mic , E KE —|0,99:0,9921—1-[1—(—4,0476): (—1,333)) 
| — NTN D - f e 
| QT Vias! As 84 1—0,99- 0,9-(0,98)—1-(—4,0476)-(— 1,333) 
| | 
| j? e 
| b tah o nar = 0,93 
| TAE Nah = 7 T 
| tah O 


m 


Calculul de 
rezistentá 
al diferen- 
tialului *) 


Dimensionare la puterea 
transmisá prin angrenare 
ph la turatia nl =Nna — Np, 
respectiv Pl la turafia 
nl = Nb — Np, Sau la mo- 
Ma, 
My, în situația cea mai 


mentele respectiv 


defavorabilă 


Diferentialul se dimensionează 
luînd ca bază angrenajul exterior 
si încărcarea Ma = 0,874 m-daN 


tinind cont de numărul de sateliți 


și de precizia execuției 


Calculul de 
rezistență 
al transmi- 
siei T 


Dimensionare la momen- 
tul cel mai mare My — 
fig. 12.226, b sau Malr — 
fig. 12.226, c 


Calculul 


de dimensionare se 
face la  My[mp = 3,672/0,99 = 
= 3,710 m. daN 


Calculul de 
rezistență, 


al variato- | 


rului V 


Pentru situatia cea mai 
defavorabilá 


*) V. si exemplul din tabelul 12.102 


Se face calculul pentru turatiile 
extreme gi pentru cîteva turatii 
intermediare 
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m 
p. 
mil 


Exemplul 2: 


P = 25 kW; na = 950 rot/min; schema din figura aláturatá*); 


Tabelul 12.105 (continuare) 


e h 
3,2857, ne = Nab 


Ze Zplze 


69/21 


0,98; im=iaw= 


= 1, np = 0,99; ip = 1...4(Gp = 4), ny = 0,8 (Calculul se va 
face numai pentru regimurile de turatie limită) 


aA 
Nr. i Sim- " 
crt. Denumirea bolul Relatiile de calcul Exemplul 
0 1 2 3 4 
| 
1 | Turaţiileli- | n min min | 
SANG E Q4,màa _— E a 7 " " 
mită ale np mi ECH | n^ — 237,5; «7"* —950 rot/min 
A 7 p SE V 
variatorului | 
A Attilat nE min min 
2) Turaţiile li- | atia i mat = Ae ga d | 
mită ale | Ta | 
transmisiei d 
| TENE nmas SÉ E= 403,75; n2^* =950 rot/min 
i9— 1 
[v. relatia (12.187)] 
3| Gama del G le SE Anger 950 z 
reglare a G = — = 2,353 
transmisiei Ventioare: 403,75 
jmaz iE 1 1 
(eu — îs E së 
en MAL. e 1  —3,857 
gmin _ no G = z 2.3 
SA SA t 
1 1 
1 ] e 
mat h min . 4 — 3,2857 
- lba *ba V Zo 
min geo | 
ba ^ 'ba 1 Ves BR 
max - 
y to 
[v. relația (12.196)] 
4 | Regimul de 


lucru al di- 
ferentialului 


Tabelul 12.98 


Atit pentru n%in, cit si pentru 


np: regimul I 


Schema cir- | 


culatiei de | 
energie în 


transmisie 


Figura din enunţul acestei apli- 
catii 
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0 | 1 


6 | Puterile la 


| elementele 


| centrale de 
| intrare ale 


| diferentia- 
| lului 


Pa, b 


Tabelul 12.105. (continuare) 


4 


Deoarece Pentru ng (ip in. 
Pa = Pa + Po . ib 3,2857 
s: "ur ` me cab E To = KC" 
egen Zi = E = - 0,98 = 3,22 
j Pa Mana " 
^ Pa = ———Á——— = 4,9965 kW 
2 1 | 322 
ni "1. EG edd 
"os 0,99 — 0,8 
Rab P Py — 3,22- 4,965 — 15,988 kW. 
A 
aene es 
a 1 di tab Pentru ne” qnem: 
|o "n Eab = E 0,98 = 0,805 
Pp = £ab Pa 
Pa = E vn EENS 
1 0,805 
0,99 0,8 


Py = 0,805 - 12,398 = 9,980 kW - 


7 | Momentele 
la elemen- | 
tele centra- 
le ale dife- 
rențialului 


Ma sb.h 


P 
Ma = 993 -2 

na 
My = — ion Ma 


My, = (iong — 1) Ma 


| Ma = 993- 


Pentru np”: 
Ke = 5,190 m. daN 
950 
My = 3,2857 . 0,98: 5,190 = 
16,712 m - daN 
My = (—0,98- 3,2857 — 1)» 
+ 5,190 = —21,902 m - daN 


Ma = 993- 


min. 
Pentru ng ; 


12,398 ` 
950 — 
= 12,959 m - daN 
My = 3,2857- 0,98. 12,959 = 
= 41,728 m-daN 


Mj, = (—0,98- 3,2857 — 1): 
.12,959 = —54,687 m daN - 
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0 1 2 3 
8!P D 
Puterea, la | Pg Soe Aan? 
ieșirea din | = Pi PI E E ae cai 
transmisie 993 993 
9 | Puterea P; Pierderea in diferential: 
pierdutá P E 
prin frecare f(a, b)h = i 
Man 
EX EA en APA, a 
| ( "el 993 


Tabelul 12.105. (continuare) 


4 
EN | RR aa aaa i 


| Pentru np: 


— 21,902. 950 


| 2 


TR = 
933 
| = —20,953kW 
Pentru niin. 
| 54,687 - 403,75 
P, Kaka e 


993 


Pierderea in variator: 


ek 


Py = — 


1 
eg = - (+ je 
"T 


| 


| 
| 


Pierderea în transmisia T':! 


EE 


Pentru np%: 


p x y h ` 
tfla bn = 0; mn 0 


1 
Prp = — | — — 115,988 
| 10,8 


= — 3,997 kW 


1 
pe j 4,965 | = 
0,99 | 


= —0,05 kW 


Pgp--— 


Pentru nit: 


| Pri bs — | (1 — 0,98). 
| 


12,959(950 — 403,75) 
993 D 
= —0,142 kW 


0,8 
= —2,495 kW 


| Besch "am = 


0,99 
= —0,125 kW 


-1) 12,398 
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Tabelul 12.105 (continuare) 


0 1 le Wo 5 | 4 l 
e a 
: A | tza i | : SA max, 
10 | Puterea | P pk. Mana — | Pentru pp: 
| transmisă | | -a = -993 E 2 NM 
| | | Be, 9 nh 
| prin angre- | | Wtan gh di 
nare | | ee LL Sh [Py 0, np = n 
| | 993 | min 
| | | Ah | Pentru ng”: 
| | A ` Mang e | 7 open __ nus 
| | P = pe = | ph _ 12,959(950 — 403,75) 
| p. ^ 993 
My(np — na) | ta 
| | | Mel m) | — 7,129 kW 
| | 99 
| | | "- | ph _ 3,728(037,5 — 403,75) 
| | | P, = 
| | KS 993 
| | | 
| | = —6,986 kW 
S e -xm— | | ——— —— — | — pen — 
11 | Puterea | pă B k es Ma, itn Pentru nn. 
transmisă |  ' | ' 4^ 993 n . 
prin cupla- | | | rt = 5,190: 950 — 4,965 kW 
re | 993 
| | P= 16,712- 950 _ 15 988 kW 
| | | 993 
| | Pentru m. 
| | WÉI 3 
| | pk. 12239 A0315 sug aw 
| | | 993 
| | ; 
| | PE EE n m, 16,966 kW 
| | 993 
12 | Verificári | — ph + pt = Pa | Pentru nE 
| | Pha PÈ = Po 0 -- 4,965 = 4,965 kW = Pa 
| | A V op - 0 + 15,988 = 15,988 kW = P, 
| Pg Pe —P, | e e 
| | > 4,965 + 15,988 = 20,953 kW = 
| Ph + PL Pris bin 0 | = —Py 
| 
| | Pa + Po + Pn + 0+0+0=0 
| | + Pp(a,b)n = 0 4,965 + 15,988 — 20,953 + 0 = 0 
| | P + Py + Pm + | 25 — 20,953 — 3,997 — 0,050 + 
| | + Pfr + Pra by)n = 0| +0=0 
| | Ma + My + Mj D 5,190 + 16,712 — 21,902 = 0 
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Tabelul 12.105. (continuare) Tabelul 12.105 (continuare) 
0 1 2 3 4 0 1 2 3 4 
e - - | 
Pentri pn’: | 14 | Randamen- | nag | Mag = —PelPa = | Pentra pă + 
B | | tul trans- | 
TT cl 45.2 2 39 AAT > | | misici e — Dal Pg, | 20,953 
„129 + 5,269 = 12,398 kW — Pa | misi l'idea 2 0,838 
sau 25 
— 6,986 + 16,966 = 9,980 kW = | | 
| TAE = | _s 0,98(— 3,2857) — 1 
EZ | PE: Eos d UAE C mem 
"my 4g (1 — d asia) —52857 —4 
& ORG — 22 24 x. AS 
5,269 + 16,966 = 22,235 kW = | cipi te iE i | — 0,98467 
ee P | ny — "(ym 43)*! 4sis 4 | 
i | | E n . | "AE — 
— PPP D SS mm 950 
7,129 — 6,986 — 0,142 x 0 | AS ab 0 | 0,90-0,8-0984cr[1 + 3,2857 : Sal 
12,398 + 9,980 — 22,235 — | isa = iba = nano |= 9 = 
| Ho A. e | 0,8 — 0,99 : 0,98 - (—3,2857) — 
— 0,142 x 0 | | "Es = n, = mo | 8 — 0,99 - 0,98 (—3,2857) ce 
25 — 22,235 — 2,495 — 0,125 | à aia — 0,838 
pidan | "lag — ia" i ES 1 Pentru ume. 
| ab : 
12,959 + 41,728 — 54,687 = 0 | 22,235 
| Ng seem es URBI. 
i | 25 
13 | Randamen- |*(a, ban Ph, Pentru «7^: | |. 2e 
tul diferen- Na b)n = — Pa $ P i tie E 
tialului "M a -b dcm ed 20,953 ET | | 0,99- 0,8- EE KÉN 2j 
' 4,965 + 15,988 | NN B 
Nla, bin = D | 0,8 — 0,99 - 0,98(—3,2857)  — 
E 1 ma, bin | 4 
Notas — 0,98(—3,2857) — 1 | = 0,8894 
h * > ap o Gë —' 
Nollag — 1) Zentl — ho) e LL E 
Wë í i e 950 Ve ci 15 | Calculul de = Dimensionarea in situa- | Dimensionare pentru 
24 | ra E tia cea mai defavorabilă Ma = 12,959 m. daN 
durs A | 7 
; | tie ai **) fen ett . min 
Pentru pir: | | țialului | (v. pct. 7 pentru ae 
22,235 16 | Calculul de CS Idem | Dimensionare pentru Mafnr = 
nada = SCC | Wh a a | = 12,959/0,99 = 13,090 m. daN 
12,398 + 9,980 | al transmi- | 
— 0,9936 | | siei T | 
NE 17 | Calculul de — Idem | Dimensionare pentru Moy/wp = 
Nla, bin = SES " | bi ny 
E — | = 41,728/0,8 = 52,160 m. daN 
m 0,98(—5,2857) — 1 al variato- | 
950 Bl rului V 
0,98(—3,2857—1)— - (1—0,98) 
403,75 | 


— 0,9936 


*) Pentru mp = 1 (suprimarea transmisiei T) schema din enunţul problemei are corespondent transmie 


sia din fig. 12.220, e. 


**) V. 


si exemplul din tabelul 12.102. 
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. BUGAJEWSKI, E. Dinamische 


. KUDRIAVTEV, V. N. 


- BUGAJEWSKI, E. Asupra trenurilor diferențiale 


şi a folosirii lor în legătură cu variatoarele de viteză. 
În: Studii și cercetări de Mecanică aplicată, 1966, 
Tom 21, nr. 2, pag. 395—415. 

Untersuchung 
einsteigiger Umflaufrádergeiriebe. În: Antriebstech- 
nik, 1972, nr. 8, p. 297—305. 

Planetarnie — peredaci. 
Moscova — Leningrad, Izdatelstvo Masinostroenie, 
1966, 307 p. 


12.5. TRANSMISII CU LANT 


12.5.1. INDICATII GENERALE 


NOTATII 

A, At, Atp — distanţa dintre axe: efectivă, teoreticá, 
in numár de pasi; 

Aa — aria dreptunghiului proiecției contac- 


tului bolf-bucse; 


Da, De, Dj — diametrul: de divizare, exterior, in- 


terior; 


Fs — fortelerezultante in ramurile conducá- 


toare si condusá ale transmisiei; 


Z — frecvenţa; 

D — durata de serviciu — (durabilitatea), 

i, îm — raportul de transmitere: instantaneu 
și mediu; 

j — numărul de rînduri de zale ale lanțului 
multiplu ; 

Li Lis — lungimile: lanțului si ramurilor trans- 
misiei; 

Piss — puterile la arborii conducător și 
condus; 

b, Pr — pasul lanţului și pasul liniar al dan- 
turii roții de lant; 

Po» Pea — presiunea de contact în articulații: 


tipuri de lanţuri articulate pentru transmisie. 


efectivă si admisibilă; 


BIBLIOGRAFIE ($ 12.4.6) 


4. KUDRIAVTEV, V. N., DERJAVET, IU. A., 
GLUHOREV, E. G Konstrukții i rascet zubcia- 
tih reduktrov. Leningrad, Izdatelstvo Masinostro- 
enie, 1971. 

5. MILOIU, G., DUDITA, F. Transmisii mecanice 
moderne. București, Editura tehnică, 1971, p. 
97— 156. 

6. VASU, T. BULARDA, G. Transmisii planetare 
cu rofi dințate, Bucureşti, Editura tehnică, 1970. 


q — greutatea pe unitatea de lungime 
de lanț; 

Sr — sarcina statică minimă de rupere a 
lanțului; 

S, $m, Sp — săgeata ramurii conduse: absolută, 
de montaj, relativă; 

V, Um — viteza: periferică a roții de lanţ si 
medie a lanțului; 

DN — numerele de dinți ale roților de 
lant conducătoare şi condusă; 

X — numărul de zale ale lanțului închis; 

Casa — paşii unghiulari ai roților de lant 
conducătoare și condusă; 

Bus — unghiurile de înfășurare (teoretice) a 
lanțului pe roţile de lanţ; 

Vasa — unghiul flancului profilului dinţilor 
roților de lanţ; 

Et — unghiul de înclinare a ramurilor trans- 
misiei; 


— randamentul mecanic total al trans- 
misiei cu lanț; 


Lanțul angrenează cu roțile de lant cu soc și cu efect poligonal; preia și transmite 
forța între roțile de lant prin presiunea de contact (prin formă). Avantaje: portanță 
mare; gabarit axial relativ redus; forță de apăsare în arbori şi lagăre relativ mică; 
raport de transmitere mediu constant; randament total favorabil; în condiții construc- 
tive şi de exploatare (ungere) corespunzătoare, transmisiile cu lanț pot funcționa la 
temperaturi ridicate (pînă la 200°C) şi chiar înalte (pînă la 180°C). Dezavantaje : forța 
dinamică suplimentară, viteza lanțului şi raportul de transmitere variabile; vibrații; 
zgomot funcțional; viteza lanțului relativ redusă. Transmisiile cu lanț cumulează global 
avantajele transmisiilor prin curele cu avantajele angrenajelor cu roți dințate. 

Se folosesc două categorii de lanțuri de transmisie constructiv şi funcțional princi- 
pal diferite: Janfuri articulate cu zale şi lanțuri articulate cu eclise dințate. Ambele se pot 
folosi numai pentru transmitere între arbori paraleli (articulații plane). În fig. 12.227 
sînt reprezentate unele scheme de transmisii cu lanț, iar în tabelul 12.106 principalele 
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Fig. 12.227 


Tabelul 12.106 


Principalele tipuri de lanțuri articulate pentru transmisie (după STAS 2577-67) 


Denumirea și standardul 


Schița 


| 


Indicaţii 


1 


3 


Lanturi cu eclise și 
bolturi,cu zale scurte 
(lanţuri Galle, con- 
structie grea) — 
STAS 4075-53 


Se execută in trei tipuri: 
tip I, pentru transmisie; 


m ; 
viteza v< 0,3 — (cu eclise 
s 
simple, fig. a) şi tip II 
și III, pentru tracțiune 
(cu eclise multiple, fig. b) 


Tabelul 12.106 (continuare) 


A 
3 


Lanturi, cu eclise si 
bolturi, cu zale lungi 
(lant Galle, cons- 
tructie ușoară) — 
STAS 4076-53 


Lanturi cu bucse si 
zale scurte — 
STAS 3006-52 


Se folosesc la sar- 
cini $i viteze mici 


a s. 
S 


Se folosesc la meca- 
nisme de transmisie 
ȘI transport, la viteze 


He 3 


m 
Ka — 
S 


Lanturi de uz gene- 
ral cu role și zale 
scurte — 

STAS 5174-66 


Se execută în două 
tipuri de bază: tip 
A și tip B, cu unul 
sau mai multe rîn- 
duri de zale; se fo- 
losesc la viteze 
v« i52 

S 


— a — 


Tabelul 12.106 (continuare) 


z EN. 


Lanturi cu 
role si zale 
Scurte pen- 
tru bicicle- 
te, motore- 
te si moto- 
ciclete — 
STAS 
6478-68 


! Se executá 
cu un sin- 
gur rind de 
zale, cu pa- 
sul p= 
—12,70mm 
(1/2 in) 


Lanturi cu 


role si zale | [. 


lungi — 
STAS 
4239-65 


Se execută 
|Ccu un sin- 
gu rind de 
| zale; se fn- 
losesc la 
sarcini şi 
viteze mo- 
derate 


Lanturi cu 
role cu ecli- 


se cotite(tip | 


Rotary) — 
STAS 
520-63 


| Se executá 
cu un sin- 


| gur rind de 
| zale; se fo- 
|losesc la 

| sarcini mari 
| şi viteze $ 
| mici şi mij- 
| locii 


DE EEN 


KEE 
ATEM 


[72772 
ZII TITI eh 


7 
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Tabelul 12.106 (continuare) 
1 2 
3 

Lanturicu| 
eclise din- | Se xecutá cu 
tate (lan- —|ghidarea ex- 
furi din- terioará(fig.a) 
tate), ne. $i interioará 


standardi- 
zate 


12.5.2. ELEMENTE GENERALE ÍN CALCULUL TRANS 


$1 VARIATOARELOR CU LANT 


12.5.2.1. CALCULUL GEOMETRIC. Acest c 
toarelor ipoteze simplificatoare: 


(fig. 12.228); pasullantului și pasul liniar al danturii rotil 
la valoarea lor nominală, $i se : 


admite p « Da 


2 X VD. 


alcul se 
ramurile transmisiei se 


astfel 


încît 


(fig. 5); sînt 
silențioase ; se 
folosesc la vi- 
teze 


v 


A 
» 
A 


ace, de obicei, pe baza urmá- 
considerá rectilinii si rigide 
or de lant se presupun egali, 
poate scrie 


(12.197) 


Relaţiile pentru calculul 


siilor cu lant sînt in 


E principalilor parametri geometrici 
dicate în tabelul 12.107. 


(teoretici) ai transmi- 


——— ——— 
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Corectii la calculul aproximativ. Transmisia realá prezintá abateri fatá de schema 
teoreticá (v. fig. 12.228). Pentru functionarea gi exploatarea normalá a transmisiilor cu 
lant este necesară în ramura condusă o anumită săgeată inițială de montaj Smọ, pentru 
realizarea căreia distanța A, calculată pe baza schemei teoretice se micșorează cu corec- 
fia S: 

A = (1-— S) A. (12.198) 


La montaj şi în exploatare săgeata din ramura condusă se măreşte datorită: tole- 
rantei pozitive la mărimea pasului mediu al lanțului — corecfía P și lungirii elastice sub 
sarcină a ramurii conducătoare — corecția E. Cu aceste corectii, distanța dintre axe 
necesară la montarea inițială a transmisiei 


A = (1— S) (1 4- P) (1 + E) A;. (12.199) 


Relatia (12.198) se aplică la transmisiile cu distanța dintre axe reglabilă, iar relatia 
(12.199), la cele cu distanța dintre axe fixă. 

La distanța dintre axe se admite numai toleranță negativă. 

Determinarea mărimii corecțiilor menționate mai înainte se face pe baza indica- 
tiilor din literatura de specialitate [5, 2]. 

12.5.2.2. CALCULUL CINEMATIC. Cinematica transmisiilor cu lant prezintă un 
caracier specific, datorat faptului cá în procesul de angrenare lanțul se infágoará poligonal 
pe conturul roților de lant, prin mișcarea de oscilație a zalelor, cu efect poligonal. Studiul 
cinematic obișnuit al transmisiilor cu lant se face pe baza următoarelor ipoteze simpli- 
ficatoare: ramura, conducătoare a transmisiei se consideră rectilinie, rigidă, legată ar- 


Po | D 
Pace LAC 
| E. S 
2 N | |10. Set 


N TIP ăi 


N 


Fig. 12.229 


ticulat cu roțile de lant; transmisia funcționează în afara domeniului de influență a 
fenomenului de rezonanță (fig. 12.229). 

Viteza lanțului. Efectul poligonal produce variația ciclică a vitezei lanţului pe durata 
angrenării fiecărei zale şi variația periodică, cu frecvența angrenării zalelor. Viteza ins- 
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tantanee a lanțului are componentele: v; — în lungul ramurii conducătoare ȘI Up — per- 
pendicular pe direcția acestei ramuri: 


Up = UCOSÓ,4 = Ray, cos E — aut) Æ const; (12.200) 
e 

Ug = vsin Dis = Rao, sin Pa — a) Æ const. (12.201) 
St 


unde: 0, este unghiul de poziție instantanee a articulației zalei în curs de angrenare; 
t — tipul scurs din momentul intrării articulației în angrenare în punctul A, şi pînă în 
momentul în care ajunge în punctul instantaneu de angrenare Piz- i 
Componenta v; reprezintá viteza de inaintare a lantului, iar componenta Vp pro- 
duce vibraţiile transversale ale ramurilor transmisiei. În calculele tehnice se foloseste 
viteza medie vm a lanțului (v. tabelul 12.107). l 
l Acceleratia lanțului. Variația în timp a vitezei lanțului generează accelerația aces- 
tuia, care are componentele a; și 45, corespunzătoare componentelor v; şi v; ale vitezei: 


CAR. ` 9. haa T 
a, = — = Raoi sin | — — o] Æ const, (12.202) 
d Z 
cu valoarea maximă în punctele A, și A1: 
— Po? 
di maz = F za . (12.203) 


Componenta a; dezvoltă în ramura conducătoare şi în sistemul de mase acționat 

de aceasta forța dinamică suplimentară variabilă ciclic și periodic, ca și accelerația ay. 

, Raportul de transmitere. Din cauza variaţiei vitezei ramurii conducătoare, variază 
viteza roții conduse. Raportul de transmitere instantaneu 


T 
cos| — — set 


y. "E : E 
i = —L = im 2 Æ const. (12.204) 
Or T 
cos | — — ot 
căi 


La z = 23 (î = 1), rezultă î = îm = const, adică mersul uniform al transmisiei cu lant 
(oa 2495. calculele tehnice se folosește raportul de zransmitere mediu im (v. tabe- 
u . s 

12.5.2.3. CALCULUL DINAMIC. Dinamica transmisiilor cu lanț este influențată 
de socul de angrenare si de efectul poligonal, care produc solicitări dinamice suplimentare 
variabile și vibrații. Forțele rezultante în ramurile transmisiei sînt formate din urmă- 
toarele forțe componente: 


— în ramura conducătoare: F 


1 Fi Fe + Fg F Far + Fep; 
Fa = Fo + Fg F Faz + Feso 


(12.205) 
(12.206) 


unde: F; este forța tangențială utilă: F} — forța care echilibrează tendința forței cen- 
trifuge de a desprinde lanțul de pe roțile de lant; F, — forța de intindere a. lantului 
datorată greutății ramurilor transmisiei ; Faua — forțele dinamice suplimentare dato- 
rate efectului poligonal și Feșu,2 — forțele statice echivalente ale socului de angrenare, 
în ramurile conducătoare și condusă. à 


— in ramura condusá: 


— 
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Forța F, se calculează din condiția de echilibru al /ănfișorului considerat in pozi- 
ia orizontală, cu relația aproximativă: 


sp ST | SES ue 


ss] (2 8s 


(12.207) 


CugA, 


în care C, este coeficientul de tracțiune al ramurii transmisiei. 
Forța dinamică suplimentară din ramura conducătoare prezintă valoarea maximă 
[v. relația (12.203)]: 


pen? (mp J T 
Fiji ze | E oi ) (12.208) 
90 2 Raz Za 
unde: Ye este coeficientul de amortizare elastică al lanțului (Ve = 0,5... 0,75, valorile 


spre limita inferioară fiind indicate în cazul transmisiilor cu distanța mare între axe); 
m, — masa ramurii conducătoare; Jy, — momentul de inerție rezultant al maselor sis- 
temului condus, reduse la axa roții conduse. 

Forțele de întindere din ramurile transmisiei menționate mai sus, exclusiv compo- 
nenta Fc, dezvoltă forța de apăsare Fag, in roti, arbori ai lagăre. 

Șocul de angrenare și turatia maximă admisibilă. In procesul de angrenare dinţii 
roţilor de lant intră în contact cu rolele (eclisele dințate) la viteze diferite, cu efect de 
șoc. Considerînd energia cinetică a șocului de angrenare se obține relația 


20 £24,243 
paf EM, (12.209) 
E 
în care £ este coeficientul de soc: 
E sinf " na (12.210) 
Sie 


Șocul de angrenare produce o serie de efecte dăunătoare, dintre care cel mai peri- 
culos este spargerea rolelor. Pentru diminuarea intensității șocului de angrenare se limi- 
tează superior mărimea admisibilă a turatiei roții conducătoare, precum și frecvența 
şocului de angrenare. Se consideră cîte patru şocuri pe za, la un parcurs complet al con- 
turului lanțului transmisiei (două de angrenare și două de așezare pe roti, v. tabelul 
12.107). 

Regimul de variaţie a mărimii forţei rezultante care solicită zalele. Transmiterea 
forței de la roata de lant la zalele lanțului și invers, se face în progresie geometrică (în 
trepte) [5, 2]. Variația forței rezultante care acționează asupra zelelor pe durata angre- 
nării și a unui parcurs complet al lanțului transmisiei poate fi schematizată, teoretic, 
ca în fig. 12.230. 

Din fig. 12.230 se constată că regimul de solicitare a zalelor este format din patru 
regimuri diferite, avînd în ansamblu caracterul unui regim nestationar de solicitări varia- 
bile, generat de forte care acționează cu frecvențe diferite, care se consideră ca bază 
pentru calculul la oboseală al lanțurilor de transmisie [2]. 

Vibratiile transmisiilor cu lant. Efectul poligonal, șocul de angrenare, mersul nero- 
tund al roţilor de lant, inegalitatea pașilor lanțului, variația periodică a vitezei unghiu- 
lare și a cuplului transmis sînt principalele cauze perturbatoare care generează vibrații 
în funcţionarea transmisiilor cu lant: longitudinale gi transversale ale ramurilor transmi- 
siei si torsionale, ale transmisiei în ansamblu. Este necesar ca transmisiile cu lant impor- 
tante să fie verificate la turatia critică, la cele trei tipuri de vibrații menționate [5, 2]. 
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3 

farnura S Ramura 
conducătoare | È condusă 


Fig. 12.230 


Randamentul transmisiilor cu lant. Randamentul total al transmisiilor cu lant 


N = "lara. (12.211) 


în care: ma este randamentul procesului de angrenare a lanțului; mu — randamentul 
corespunzător pierderii de energie în lagăre și vy, — randamentul corespunzător ener- 
giei consumate pentru efectuarea ungerii. 

Randamentul ma se determină tinind seama numai de energia consumată pentru 
învingerea írecárii de alunecare dintre elementele articulaţiilor lanțului (v. tabe- 
lul 12.107). 


12.5.3. TRANSMISII CU LANȚURI ARTICULATE 
CU ZALE 


Aceste transmisii se caracterizează prin: construcție relativ simplă ; suplete în adap- 
tarea la diferite condiții constructive si de montaj; portanță ridicată. Transmisiile mul- 
tiple permit acționarea arborilor conduși în sensuri diferite (angrenări pe ambele fețe 
ale lanțului cu zale, v. fig. 12.227, e). Prezintă însă sub formă accentuată dezavantajele 
şocului de angrenare și efectului poligonal, ceea ce limitează viteza lanțului la valori 
relativ reduse (v. tabelul 12.107). 

Lanturi articulate cu zale pentru transmisie. Principalele tipuri de lanțuri arti- 
culate cu zale pentru transmisie sînt prezentate în tabelul 12.106. 

Precizia de execuție a pasului lanțului este deosebit de importantă pentru calitatea 
lui fancțională. Abaterea pasului mediu al lanțului se admite numai pozitivă (v. STAS 
5174-66): 

Apm Lm— L 
P La 
unde: Apm este mărimea abaterii absolute a pasului mediu față de pasul nominal; 


Lm — lungimea măsurată a probei; Ln — lungimea nominală a probei (corespunzátoare 
pasului nominal). 


Z, 100 > 0[%4], (12.212) 
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Roţi pentru lanțurile de transmisie cu zale. Geometria danturii roților de lanț cu 
zale se defineşte prin forma și mărimea parametrilor geometrici ai danturii în planele 
frontal si axial (v. STAS 5006-66). Din punct de vedere functional este esențială forma 
segmentului de lucru 2—3 al profilului frontal al dinţilor (fig. 12.231, a). | 

Profilul frontal al dinţilor este definit de unghiurile: Y — unghiul flancului; 5 — 
— unghiul locașului role și dr — unghiul golului dintre doi dinți aláturati. Intre unghiu- 
rile Y și W si pasul unghiular a al danturii roților de lant cu zale există relația 


1 ? a 
Ya = E (p — auz): (12.213) 


Unghiul y are o importantá influentá asupra principalilor parametri functionali 
ai transmisiei cu lant. Mărimea acestui unghi se alege funcție de viteza lanțului și de 
metoda de danturare: 

ARE A9 E (12.214) 


Unghiul dh definește profilul frezei cu care se danturează roata de lant. 


Fig. 12.231 
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Forma profilului axial al danturii rotii de lant depinde de numárul de rinduri de 
zale ale lanțului (fig. 12.231, b si c). 

Formele constructive de roți de lanţ în execuţie normală pentru diametre de 
divizare mici sînt reprezentate în fig. 12.232, a și b iar pentru medii și mari în 
fig. 12.233 c, d, e gi f. 

Rotile de lant în execuție specială se folosesc ca limitatoare de cuplu (cu frictiune, 
cu ştifturi de forfecare s.a.), sau pentru transmiterea elastică la răsucire (cu inele elas- 
tice). 

12.5.3.1. CALCULUL  TRANSMISIILOR CU LANȚURI ARTICULATE CU 
ZALE. Calculele geometric, cinematic si dinamic ale transmisiei în ansamblu se fac pe 
nentelor de calcul general prezentate in $. 12.5. i în tabelul 12.107. 

Calculul lanțurilor de transmisie se face la următoarele trei condiții de rezistență, 
care determină portanta și durabilitatea transmisiilor cu lant: la vezistența la uzare a 
elementelor articulaţiilor lanțului (bolturi si bucşe); la rezistența la rupere la oboseală a 
elementelor zalelov (eclise şi bolturi) și la rezistența la soc (oboseală) a rolelor (bucselor) 
zalelor lanțului. Primele două condiții sint hotáritoare in domeniul incárcárilor (sar- 
cină și viteză) moderate şi mijlocii, iar ultima, în domeniul turatiilor ridicate. În litera- 
tura de specialitate se găsesc metode si relații de calcul fundamentale teoretic pentru 
calculul lanțurilor de transmisie la cele trei condiții de rezistență menționate [6, 5, 2]. 
În activitatea de proiectare obișnuită, se folosesc metodele, relațiile, diagramele şi datele 
de calcul indicate în unele standarde [8, 9] şi în cataloage - de lanțuri de 
transmisie. Această bază de calcul s-a determinat experimental, pe tipodimensiu 
calități de lanțuri, cu ajutorul unor transmisii de referință avînd anumiți parametri con- 
structivi şi funcționali (de referință) considerati ca normali (optimi) şi anume [9]: zy, = 
= 19 dinți; ip = 3; 4 = 40 p; X, = 109 zale; 2 arbori; 4j = 15000 ore, cu o creştere 


l 


e producător 


ini $i 


1 
+ 
TRANSMISII CU LANȚ 899 
Pentru transmisia cu lant (de referntă)eg 
l Puterea Zo 7 [gay ` X,» I0Uzale; ho = 13000ore,, la ZE 00-3 
5 jA eF E" o " zu Turafra rotii mici de lant n, rot/mim 
d Q 
le ene Aen | | 5] "ll S SI a E SlstleSkERERSISRRSR 
N wel E S3|9/9^ 9 NOR Elek 


E EREI RE E 


relativă medie a pasului mediu al lanțului de 3% (la Ay = 10 000 ore, creșterea de 2%), 


la funcţionarea în sarcină nominală, fără vibrații Și șocuri și ungerea recomandată (opti- 
mă). În aceste condiții s-au determinat diagrame ale puterii limilă maximă admisibilă, 
respectiv puterea de diagramă Pp, care se foloseşte pentru alegerea lanțului necesar în 
condițiile transmisiei de proiectat (fig. 12.233). Puterea de diagramă se calculează func- 
tie de datele transmisiei de proiectat cu ajutorul unor coeficienți de echivalare (de corec- 
tie) cu relația: 


P 
Pp = — [CP sau kW], 


Cp 


(12.215) 


in care: P, este puterea nominală de transmis, în CP sau kW si C4, — factorul de încăr- 
care, care depinde de principalii parametri ai transmisiei de proiectat (v. tabelul 12.109) 
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Fig. 12.234 


Lanţul ales pe baza puterii de diagramă se verifică la cele trei condiţii de rezistență 
menționate. 

Rezistența la uzare se asigură prin determinarea corespunzătoare a presiunii de con- 
tact medii Peg admisibilá în articulațiile lanțului, funcție de principalii parametri ai 
transmisiei de proiectat; 


Pea = CuCrsC fhia» (12.216) 


unde: C,, este coeficientul metodei de ungere (v. tabelul 12.111); Cps — coeficientul regi- 
mului de solicitare (v. fig. 12.234 si tabelul 12.108); Cp — factorul drumului de frecare 
din articulaţii (v. tabelul 12. 107); łą — presiunea, de contact de referință admisibilă 
în articulații, adaptată funcție de viteza lanțului și de numărul de dinți ai roții mici 
conducătoare ale transmisiei de proiectat (v. tabelul 12.112). 

Presiunea, de contact efectivă (de calcul)! 


Beer = Fi 4, Ft SE < fca (12.217) 
jAa EIER 


în care: a, este lungimea bucșei si da — diametrul boltului. 

Rezistența de rupere la oboseală a elementelor zalelor se asigură prin verificarea coe- 
ficientilor de siguranță (v. tabelul 12.107): Cs, — la solicitarea statică si Cy — la soli- 
citarea variabilă, pentru care se indică valori, funcție de mărimea pasului lanțului și de 
turatia roții mici, conducătoare (v. tabelul 12.113) [9]. 

Rezistenţa la soc (spargere) a rolelor (bucselor) se asigură, de obicei, prin limitarea 
mărimii maxime admisibile a turatiei roții mici de lant (conducătoare) si a frecvenței 
angrenărilor. 

Dacă nu se poate asigura metoda, de ungere recomandată (optimă), lanţul se veri- 
ficá mai întîi la rezistența la uzare în articulaţii și apoi la celelalte două condiții de rezis- 
tență. 

În tabelul 12.107 se prezintă desfășurarea calculului de proiectare (restrîns) al trans- 
misiilor cu lanțuri de uz general cu role şi zale scurte, STAS 5174-66. Pentru calcule mai 
complete și în cazul transmisiilor exploatate în condiții severe, este necesar să se folo- 
sească indicaţiile suplimentare din literatura de specialitate [5, 2]. Pentru alte tipuri de 


lanțuri de transmisie se folosesc în calcule datele corespunzătoare tipurilor respective 
de lanțuri. 
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Tabelul 12.107 


Calculul (restrîns) transmisiilor cu lanț cu role si zale scurte (STAS 5174-66) 
e 


Pier de Relaţiile şi indicaţiile de calcul 
calculat i mu i ! 
Er = 
Pp E TT (12.215) 
[CP sau kW] Cp 
în care: Pp este puterea de transmis; Cp, v. tabelul 12.109 i 
p Se alege din fig. 12.233, funcție de Pp calculat si nį; se verifică in 
t 1 si 
[mm] raport cu 2, $i i gag (V. tabelele 12.110 si 1200 
z | Ge alege, v. tabelul 12.110 
Zu g 
d id 7 As i 
[dinti] ho pem e 25, normal m p e —— 
Za 
[dinţi] | 70, normal E EE NX 
91,2 
[grd] | dÉ BEEN i BA 
a | Es 
Ldi.2 | Dai 
(mm] sin 
| Zä 
| în care p, in mm "T mu _ E 
ge TEE m 9 d 
Zut £5 &— Eu Zi 
| Lics24.- t ' 2 f 2 Y ` 
LS 2444 | 
zs | P 2 2n A, 
[mm] . A 
` i | în care: f și 4, în mm A 
E > EE EE ee 
| Li zu Lë NE 
$ | d USUS NES pd PEDI E qa 
X, | AX = — R 2a : E S : 
" - | ? 4 ZT Atp 
[paşi] sau j 
[zale] | Se recomandă X; număr par (la lanțul închis) T _ 
E SE 2 
4 Ad Die ŽI 
tis | 2 KE | 
[mm 
| pe e = 
Atp Atp = 


[paşi] sau | i 
[zale] în care: A, si p, în mm 


| 
| 
| 
| Aip = (30 ... 50) p, normal 
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Tabelul 12.107 (continuare) 
1 Së 
22, Dës — D 
Bu Bra R2 180? F 57? d nem 
[grd] SS 
Bu > 120, normal 
: ` n, €, Za Das M to ` i 
Um, tm = e - = m ——— (12.204) 
ZA "Ze £05 ek Da, 1M, 
i « 7, normal 
pan Pzo 
Um Um = SES: e 
" 60. 10? Jar, 10% 
[m/s] 
în care: f$, in mm; n, în rot/min; «c, in rad/s; 
Ym S 12, normal 
P P P 
My, My, = 97 500 =% x 105 — x 104 1. 


[daN + cm] 


Hi nı 


Mi = îm Me 


€ 


în care: Pin, in kW; n, in rot/min; oo, in rad/s 


= " 102P n 2M OR 
F, F= eg sf 
à DR 
[daN] : y d 
in care: Pin, în kW; v, în m/s; Myg, in daN-cm; Daa in cm 
a LAN 
7 dig em SE 
[daN] £ 
în care: g, in daN/m (v. STAS 5174-66); g, in m/s2; v, in m/s 
Fj Fg © CA, 
[daN A 
? ) în care Cyf (12.207) 
s 
s Git 
Se recomandă s, = — 100 = 1... 3[%] 


A 


La transmisiile orizontale pentru s, = 2%, rezultă C, = 6,25. La o în- 


clinare a transmisiei de 40°, se 


consideră C, zz 3 
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Tabelul 12.107 (continuare) 


- 
to 


Fay Fap = V F}? + F}? + APE cos Ze, 

[daN] în care: Fi = F, — F; şi Fa = Fa — Fe p. 
NON 2.216) 

Pea fca = C uc rsC reg: (1 16) 


(daN/cm?] în care: Cu din tabelul 12.111; Cys din fig. 12:2335 
Pia din tabelul 12.112: 
3 


C, £z 6,1 “| CS TA 475); 
à; DRÉI 


unde: %, în ore; Atp, în pași 


F Fi F: +F 

Pcef Peef = T A ——— 5 
Ja : 

in care: a, Și d4, in cm, v. STAS 5174-66 


< Pea» 


[daN/cmł] 


o Sy Y 
Cst Cst -—2 

d 1 = _ m B _ _ _ 
c e 5, 


în care: S, din STAS 5174-66; C, din tabelul 12.108; F, la valoarea 
parțială: 


(12.205) 


A E s 
Fg OF, Pet E. 


n in tabel 2:114 
nimas ` Din tabelul 12.11 
[rot/min SE Am — 


(v. tabelul 12.115) 


< /zamaza | 


p ` ste (12.211) 
7 N — Gatti: 
i41 PQ-4F, 
in care: Na — 1 , 
i Ft 
unde: p si d in mm; F,, F, Fe în daN; Hz 0,05; mai mu se aleg 


n 22 0,97 e 0,985, la transmisiile inchise 


sau se calculeazá; 2 


Geometria STAS 5006-66, pentru lanţurile STAS 5174-66 (v. tabelul 12.10€) 


danturii roți- 
lor de lant 


904 
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Valorile coeficientului de suprasarciná C, 


Tabelul 12.108 


pentru diferite tipuri de mașini 


SE 


Valorile indicate sînt valori medii 

la o distanță dintre axe A = 40 p 

(în condiții nefavorabile sînt nece- 
sare majorări) 


Mașina de lucru acționată 


Mașina de forță de acţionare 


Motor 
electric 


Motoare cu ardere internă 


; asta Mașini | . 
CO Lente g | _ Rapide od abus) Actio- 
| | ] | cu nári in 
1 ci- 2 ci- 2ci- | 4ci- | 26 ci-| piston grup 
lindru | lindri lindri lindri lindri 


Strunguri, mașini de găurit 1,4 | 
Masini de rabotat 2,3 
Prese hidraulice 1,8 2,8 25 2.2 | 
cu excentric 2,5 | | 
Mașini de prelucrat lemn 1,8 4,5 3.7 3 | 2,5 | 3,5 | L8 
Compresoare cu o treaptá 2,5 5 4,5 4 3,5 | | 
cu piston | 
cu 2 trepte 2 d.d $3 | $ | 
Compresoare cu o treaptá 1,6 4 3,2 3 2,5 2 
rotative T | 
cu 2 trepte IR 3 2:7 | 225 | 2 [16 
Ventilatoare 25 3,7 | 3,5: | 25 
| 
Pompe cu 1 cilindru 2 5 4 35 | 3 2,6 | 
piston SS ! 5 | | ue 
2 cilindri 1,8 4 35|” 3 | 2:7 23 
Pompe rotative 15 3 2,8 25 22 | 3 | 25 
Laminoare cu reductor 2,5 | 
direct 3 | | 
Sitá (ciur)vibrator 2 | E SST 32 2,8 4 | 2 
Tambur de amestecare 1,7 4 3,2 3 2.5 2 | 
Excavator $. | 5 $5 [ 4 5 
Frezá de sol S 4,5 4 
Transportor granular 1.5 3 | 28 | 2,5 2,2 | 2 2,8 1,5 
continuu ` = | | | | 
bucăți 2 * | 35 3 257 2 | | 
Masini de ridicat 2,5 J 4 | $5 3 2,6 | 
| | 
Generatori instalații mari 1 2 | | | = 18 l 
instalații mici 1,5 2,8 | | 2 L5 
Transmisii, angrenaje 1,5 | 23 2 | 2:3 Lk 1,5 


Tabelul 12.109 


Cp funcţie de i, C, si 2, [5] 


incárcare 


Valorile coeficientului de 


q eo CH Ka CH 
| n o pp ët “08 O 
N Si > ` - -— 
| e Lee" m c e 
| e^ |= Il wei — N 
| = v | we o e ` 
d sl 2 d A P 
ex e © o o e 
«| e | F ee | eo e 
E e sr (e N o rel 
I | E m c ME [2 o o 
°| SC een - ~ EN 
| ~ e Y v N N 
pe e - e 5 c c 
| | | | ăi 
| e leie e De 
| ca e e | cq | e "e 
| HE E e e = > 
Iess e Te |S | = 
in = | 4 o6 | a e 
“Ies |e |e = — 
| oo Koj = ` N 
| Şi N © ~ ~ oo 
N c c ~S c = 
m N Ed eo | a e 
! [| a N N Ko] o D= 
aka Se ce ce c c 
e ws ! 
e N o |o Ka 
| bau WE N 5 © © 
| La eic c c e 
T E | e e e 
co N N e Ka s 
At BEER BE AA. 
fs =- | ci oO | o Kä 
m c o D © d 
zl e c E — ES 
> O | aa CH Kei 
E o ~ o0 Gei O 
| e SS e e c 
E s e oo e^ CH e^ 
(lt e[ 2 o ~ ` o 
| = a a d g ` 
E | Ki o c c © e 
| T © | xs 1 Hei 
~ N o Kel D= r3 
| o (=) e c e 
| sep ee = — "i 
e) © ` D 
E N e^ R E» ER 
e ex E qo e 
ZA A d - dus 
— o o a a 
Pe] — CH e bs Le) 
| e v I m. v v3 — 
| | | 
a | o N N 
NH eO o -— N 
c Se Z d 
E Le] eo 2 a 
| Il E o6 a | e © 
es ei o |= 
O | | 
| «e | eo o | o ca 
E r- o0 0 | o e 
eis S 5 = 
| SOY 2 a w e 
| E e Hei Kei Kel o 
| 2 © e © © 
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de evitat. 


anteze sînt 


V 


Observaţie. 
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Tabelul 12.110 


Numărul de dinţi 2 recomandat [2] 


Raportul de transmitere t 


Tipul lanţului 


Lant cu bucşe şi lant | 
cu bucse si role | 


Lant cu eclise dintate 


Tabelul 12.117 


Valorile coeficientului regimului de ungere C, [7] 
Iac MM TREE C ———————————————————— 


| Metoda de ungere 


Defectuoasá 


f Favo- 
erife- or = = SS 
E lrabilă sii ,. , | Fără 
s » admi- fárá cu unge- 
E Favorabilá Admisibilá TRA 1 deis re **) 
sibilă | impurități d 
| | 
| s 
m/s | Cu 
] 
| Prin picurare: Cu unsoare con- 
sistentá ; 
< 4 | 4—12 picături pe minut | ungere manuală 0,6 0,3 0,15 
| 
| — M ERN) EM 
< 7 | Prin imersiune Prin picurare, apro- | 0,5 0,15 Inad- 
| ximativ 20 pică- | misibil 
| turi pe minut | 
| 
| | 
| ek, 
« 12 | Cu presiune Din baie, cu roată | Inadmisibil 
| de barbotare *) | 
| — | 
| | | 
> 12 | Cu pulverizare (cu pre- | Cu presiune | | 
siune cu diuze pentru | 
| pulverizare fină) | 
| | 
| | 
Ge E pă " | 
| Rácirea fortatá, in general necesará | 


Observajie. Lubrifiantul trebuie sá aibá la temperatura de exploatare o viscozitate de 20—40 cSt (3—5*E) 
*) Lanţul nu trebuie să imerseze in baia de lubrifiant. 


**) O durabilitate de 10 000 ore de exploatare nu este posibilă. 
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Valori orientative pentru presiunea de referință admisibilă poa, în daN/cm?, 


n : eg ww 5 : S 
în articulațiile lanțului, funcţie de v, în m/s și 2 [5] 


319 | 320 | 320 | 321 | 324| 326| 326| 


| 298 | 306 | 307 | 398 | 308 | 310| 310| 310) 


| 
| 
(— 
| 


| 

"m 1 
| = a 

276 | 281 | 288 | 290 | 292 | 295| 297| 299| 300| 302| 393| 395 


| ki » ME i s EA i PA ge 
|| 256 | 266 | 273 | 276 | 279 | 283| 284| 287| 289| 290| 292| 296| 300| 303 
43 | 250 | 258 | 262 | 267 | 271| 273| 276| 278| 281| 283| 285 289| 291 


217 | 231 


,5 | 190 | 204 | 2 


Pe cit posibil se vor evita condiţiile de exploatare de sub linia în trepte. 


908 ORGANE DE MAȘINI 


Tabelul 12.113 


Valorile recomandate pentru coeficientul de siguranță C; 
la lanţurile cu role și zale scurte STAS 5174-66 [9] 


$, mm 


rot/min e l 
l 9,525 | 12,7 | 15,875 | 19,05 | 25,4 | 31,75 | 31,8 | 44,45 | 50,8 63,5 76,2 | 88,9 
| | 


1 7,61| 7,64| 7,69| 7,75| 7,87| 8,04| 8,19| 8,37| 8,70! 9,24| 9,93) 10,71 
10 9,58 | 9,62| 9,68 | 9,75| 9,91|10,12|10,31 10,54|10,95|11,64| 12,5 | 13,49 
50 |11,25| 11,30 | 11,37 | 11,46 |11,64|11,88 | 12,11 | 12,38 | 12,86 | 13,67 | 14,68| 15,84 


100 | 12,05 | 12,11 | 12,18 | 12,28 | 12,47 | 12,74 | 12,98 | 13,26 | 13,79 | 14,65 | 15,73. 16,98 
300 | 13,45 | 13,51 | 13,6 |13,71|13,92|14,22| 14,49 | 14,80 | 15,39 | 16,35 | 17,56: 18,95 

400 | 13,84 | 13,90 | 13,99 | 14,10 | 14,32 14,62 | 14,91 | 15,23 | 15,83 | 16,82 | 18,06| 

500 | 14,16 | 14,22 | 14,31 | 14,42 | 14,65 | 14,96 | 15,25 | 15,58 | 16,20 | 17,21 

600 | 14,42 | 14,48 | 14,58 | 14,69 | 14,92 | 15,24 | 15,53 | 15,87 | 16, 49 | 

800 |14,84| 14,90 | 15,00 | 15,12 | 15,36 | 15,68 | 15,99 | 16,33 | 16,98 | 

1000 | 15,18 | 15,24 | 15,34 | 15,46 | 15,70 | 16,03 | 16,35 | 16,7 
2000 | 16,26 | 16,33 | 16,44 | 16,57 | 16,83 | 
3000 | 16,94 | 17,01 | 17,12 | 17,25 i 
4000 17,43. | 17,51 | 17,62 | 17,76 
6000 | 17,86 | 17,93 


Tabelul 12.114 


Turatia maximă admisibilá n, maza [2] 


———————————————————————————— 
Pasul lanţului p, mm 


Numá- 
rul de 
Tipul lanţului |dinti ai 12 15 19.05 25 30 | 
roții | 12,70 | 15,87 20 25,40 |. 31,75 35 | 40 | 45 50 
mici, za 


15 2 300 | 1900 | 1 350 | 1 150 | 1 000 800 750 | 650 600 


19 |2 400 |2000 |1 450| 1200] 1 050| 850, 800 700 650 


Lant cu buc- | 
se si lant cu 23 1250012 100| 1500|1250|1 100| 900, 800 750 | 650 
bucse şi role | | 


27 |2550 |2150 | 1550 |1300j1 100, 900, 850 | 750 | 700 


30 |2 600|2 200| 1 550| 1 300| 1 100| 900 | 850 750 700 


Lanţ cu eclise |17—35| 3 300 | 2 650 | 2 200 | 1 650 | 1 300 | 
dințate 
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Tabelul 12.115 


Frecvența maximă admisibilă 
a ciocnirilor pe secundă fra maza [21] ? 


en aaaea 


2, mm 

1i 12 15 19,05 25 30 38,1 | 44,45 | 50 
12,7 | 15,87 20 25,4 | 31,75 40 | 45 50,8 

| | 

Cu eclise dințate 80 65 50 | 30 25 | — | — |] 

| 
| c | | 
zl | | | 
Cu bucse și cu bucse si role 60 | 50 | 35 | 30 25 | 20 | 15 | 15 
*) S.au considerat patru socuri la un parcurs a zalei 


12.5.4, TRANSMISII CU LANTURI 
CU ECLISE DINTATE 


Lanturile cu eclise dintate transmit sarcina prin contactul direct dintre flancurile 


e frontale ale ecliselor dințate. Efectul poligonal și şocul de angre- 


dinților roților si f 
nare sînt mai reduse (lanţuri silentioase) decît la lanțurile cu zale obișnuite; ca urmare, 
permit viteze periferice mai mari (v < 25 m/s). Se folosesc mai ales cînd este necesară 
o funcționare silentioasá (la maginile-unelte; in industria ușoară, poligrafică etc.). Dupá 
modul de ghidare a lanțului la înfășurarea pe roti se folosesc lanțuri cu ghidarea exteri- 
oară (laterală) și lanțuri cu ghidarea interioară (la mijloc), (v. tabelul 12.106). Ghidarea 
interioară este mai sigură si prezintă si avantajul important de a permite folosirea de 
lanțuri de lățimi diferite pe o roată de lanț de o anumită lățime. După forma articulaţiilor 


se folosesc trei tipuri de lanțuri cu eclise dințate: lanțuri cu articulații cu bucse (fig. 12.235, 


a); lanțuri cu articulații cu bucse segmentate (fig. 12.235, b) şi lanțuri cu articulații cu 
două bolturi profilate (fig. 12.235, c). 

Lanturile dințate cu articulații cu două bolturi profilate reprezintă tipul cel mai 
perfecționat de lant cu eclise dințate. Cele două bolturi profilate ale unei articulații pot 
fi de aceeaşi formă sau de forme diferite și formează între ele articulații cu frecare de 
rostogolire. 

Flancurile profilului frontal al danturii roților si fețele frontale, portante, ale ecli- 
selor dințate se execută, de obicei plane (fig. 12.236, a). Forma profilului axial al dan- 


turii roții depinde de modul de ghidare a lanțului (interioară — fig. 12.236, b și exte- 


rioará fig. 12.236, c) si de lățimea acestuia. 
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Indicatii de calcul. Se alege preliminar tipodimensiunea de lant dintat pe baza date- 
lor de orientare din tabelul 12.116. 


Tabelul 12.116 


Date pentru alegerea preliminară a pasului și a numărului de dinți 
pentru transmisiile cu lanțuri cu eclise dințate [5] 


Pasul lanțului, în mm 


Numărul de dinţi favorabil 


Numărul de dinţi minim 


Turatia maximă la lanțuri simple, 


cu buşe, rot/min 3 800 2 100 | 1 600 | 1 200 | 650 | 425 
EE E | Nils cel nato iioii (es Anti E n di BOR a 
maximă la lanțuri cu bol- | | 
turi segmentate, rot/min 6 000 | 4 000 | 3 000 | 2 000 |1 500 | 750 600 


Se calculează apoi lățimea necesară a lanțului Bnec, cu ajutorul diagramelor puterii 
de referință Pg pe milimetru lățime de lanț (indicate în cataloagele producătorilor pe tipo- 
dimensiuni de lanțuri), cu relația: 

Pan > > 
Bnee = ——— [mn], (12.218) 
" D 
NNI 


în care: P, si Po, in CP sau in kW; Cy se ia din tabelul 12.111; Cp se ia din fig. 12.234. 

Dacă Bue este mai mică sau mai mare decît lățimea minimă, respectiv maximă a 
tipodimensiunii de lant ales preliminar, se modifică, în consecință, pasul sau tipul 
lanțului. 

Verificarea lanţului ales se face la condiția de rezistență la rupere (v. tabelul 12.107). 
Pentru lanțurile dințate cu bucse si lanțurile dințate cu bucșe segmentate se recomandă 
şi o verificare la rezistența la uzare a elementelor articulaţiilor lanțului (v. tabelul 12.107). 

Se fac apoi calculele geometric, cinematic și dinamic, in general, conform indicatiilor 
din $ 12.5.2 si din tabelul 12.107. 


. INDICATII PRIVIND MONTAREA SI EXPLOATAREA 
TRANSMISIILOR CU LANT 


(arborii orizontali), înclinată cu 30?...60? față de orizontală, cu ramura conducătoare 


de lant inferioară, fiind necesare dispozitive de tensionare și ghidare a ramurii conduse 
a transmisiei. Montajul corect al transmisiilor cu lant trebuie să asigure: distanța din- 
tre axe corespunzătoare ságetii initiale Sue necesare la montaj (v. $ 12.5.2.1); orizon- 
talitatea si paralelismul riguros al arborilor; perpendicularitatea roților pe directia 
axelor arborilor; coplanitatea rotilor si mersul rotund si plan al acestora. Pe durata 
exploatării transmisiilor cu lant este necesară reglarea mărimii forței de întindere din 
ramura condusă, care se asigură prin menținerea ságetii acesteia, la valoarea nominală 
(aprox. 2%, din lungimea ramurii). Aceasta, se realizează fie prin mărirea, periodică a 
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distanței dintre axe, fie prin scurtarea periodică a lanțului cu una sau două zale, fie prin 
folosirea unor dispozitive de întindere: roti de lant, role, benzi arcuite, saboti arcuiti 
$i dispozitive hidraulice. Dispozitivele de întindere se aplică cu o anumită forță de apă- 
sare, de obicei, pe ramura condusă (v. fig. 12.227, c şi d). Susținerea ramurilor transmisiei 
sau limitarea amplitudinilor vibratiilor acestora, in special ale ramurii conduse, sînt nece- 
sare la transmisiile cu distanța dintre axe relativ mare (4 p >80 p). Aceasta se reali- 
zează cu ajutorul roților de lant, rolelor, benzilor arcuite, sabotilor si sinelor. 

Performanţele funcționale normale ale transmisiilor cu lant nu sînt posibile decît 
în condiții de ungere optimă a articulaţiilor lanţului. De obicei, alegerea metodei de 
ungere se face numai funcție de viteza lanțului (v. tabelul 12.111). Calitatea lubrifiantului 
se alege funcție de încărcare (sarcină și viteză), de metoda de ungere şi de condițiile de 
mediu ambiant și climatice în care se folosește transmisia cu lant. Pentru eficienta ungerii 
este deosebit de importantă curățirea periodică a lanțurilor de transmisie (articulaţiilor), 
cu detergenti corespunzători. Pentru asigurarea condițiilor normale de funcționare ȘI 
pentru respectarea normelor de tehnică a securității muncii, este necesar ca transmisiile 
cu lanț să fie montate în carcase. Pentru transmisiile care lucrează la viteze Și sarcini 
reduse este suficientă o carcasă semiînchisă, avînd conturul în formă de profil U. Pentru 
transmisiile care lucrează la sarcini mijlocii si mari este necesară o carcasă închisă, etansá, 
eventual izolatá fonic, prevázutá cu dispozitivele necesare pentru functionarea normalá 
a transmisiei. 
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13. MECANISMUL MANIVELĂ-PISTON 


13.1. FORȚELE ŞI MOMENTELE MECANISMULUI 


MANIVELĂ-PISTON 


13.1.1. GENERALITATI 


NOTATII 
Ki 
N 
` 
N 
Y 
i 
me 
= * 
1 
i 
f 
/ 
/ 
/ 
/ 
/ 
| N | £^ 
E | rd 
rii E 
a Kai 
Fig. 13.1 
a — acceleraţia pistonului; — forța normală pe maneton; 
F — forţa care acționează asupra pistonului; — unghiul manivelei față de poziţia pe care o 
Fp -— forța produsă de gazele din cilindru; are în p.mui.; SE eg 
F; — forța de inerție; d — unghiul pe care-l face axa bielei cu axa cilin- 
H — lungimea bielei; drului; : . M 
Z — forța care acţionează în lungul bielei; £p — accelerația unghiulară a  bielei; 
A — mentul instantaneu; r 7 $ e Yo š 
el Wee media : A = — — raportul dintre raza manivelei si lungimea 
Mm — ; 
N  — forţa normală; L bielei: 
, — raza anivelei; i G e ^ i 
e VE pistonului: €,  — viteza unghiulară de rotație a arborelui 
s = s ii; 
T — forța tangentialá; | . motor; à, = T [rad/s] 
D — viteza de deplasare a pistonului; 30 
x — deplasarea pistonului față de p.m.i. (punctul €,  — viteza unghiulară de rotaţie a bielei în jurul 
mort interior); punctului de articulaţie a piciorului bielei. 


Mecanismul cu bielă si manivelă poate fi axat (axa cilindrului întîlneşte axa de 
rotaţie a arborelui cotit) sau dezaxat. 

La motoarele cu ardere internă în V se întîlnesc trei tipuri de mecanisme cu bielă 
şi manivelă (fig. 13.3): cu biele decalate (fig. 13.3, a), articulate una lîngă alta pe același 
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maneton ; cu ambiela o 
dintre biele fiind articulată pe maneton, d 
doua pe un lagăr aflat pe exteriorul capului 
primei biele; cu ambielaj articulat (fig. 13.2, c), 
în care una dintre biele (biela principală, mamă) 
e articulată pe maneton, iar cealaltă (biela 
secundară, bieleta) este articulată pe prima, prin 
intermediul unui bolt. 


Studiul cinematic si dinamic al mecanis- 
mului cu bielă şi manivelă se fa în urmă- 
toarele ipoteze: se consideră că 
din elemente indeformabile; 
verșilor cilindri (la mașinile pol 


te compus 


anismele di- 


lindrice) sint 


identice intre ele; viteza unghiulará a arbore- 


lui cotit este constantă.! 


13.1.2, CINEMATICA MECANISMULUI MANIVELĂ-PISTON 


1.3.1.2.1. MECANISMUL MANIVELĂ-PISTON AXAT. Deplasarea ni 
pentru un unghi q al manetonului față de poziția corespunzătoare in p.n și pentru 
Y : 
un raport A= — >, se calculează cu relația 
i 
1 e. 
x = r(1 — cos p) LI — cos d) = r| (1 — cosg) + — (1 — V1 —» E 
A 


Prin dezvoltarea în serie Fourier se obține 


x = r(ag + a, cos Q + ag cos 2p + a4 cos 4p + ag cos 6 


In tabelul 13.1 se dau valorile termenilor ag, gi, 3, A4, às, ag pentru diverse valori 
ale lui A. Neglijind termenii de la a, in sus (care sînt foarte mici) si termenii din a, 
$i a, care cuprind pe A de la puterea a treia in.sus, se obține relația aproximativă 


A ). e M 
+ — | — |cosọ + — cos Zeil: (13.2) 
4 4 


Pentru / = oo (A = r(1 — cos 9). 


Grafic deplasarea pistonului (aproximativá) se poate determina cu metoda Briks 


(fig. 13.3). Se trasează la scară un semicerc cu o rază egală cu vr. Fie OM o poziție 
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Tabelul 13.1 


Valorile termenilor seriei Fourier pentru calculul deplasárilor pistonului 


b.m e | | 
A bes sr a | "3 | a, | D a, 
tă | | 
1/3,4 0,000424 | 0,0000050 1 0,000000058 
1 | 388 | 417| 
3,€ | | 
ia i WS EET 
1/3.8 | 27 
113.9 i | 234| z 
1/4,0 205| 19 
i 1,0602 604 | 220 | 150 14 
Age, l $76 — 200 | 120 10 
EN | 167 | 90 7 
ur ] | | 146 | 70 5 
1/5,0 1,05C4 505 | 130 60 4 


'arecare a manivelei, corespunzătoare lui o (măsurat față de dreapta OM;). Pe dreapta 


ul opus lui M 


-. Din punctul O’ găsit se duce 


i Se ia un segment OO' = 


o paralelă cu OM pînă intersectează arcul de cerc în punctul M’. Fie P proiecția punc- 


M' pe dreapta OM; Segmentul de dreaptă M,P reprezintă, cu o anumită apro- 


ximatie, deplasarea pistonului, corespunzătoare unghiului descris de manivelă, 
= A : "c 3 X A —Á s 
În tabelul 1 dau deplasările relative — ale pistonului din p.m. 
5 
Viteza pistonului V se obține prin derivarea expresiilor deplasării pistonului în 
raport cu timpul: 
- : à A sin 29 
V = ro, [sin o + - . 
/ FIE) > 
2y1 — A2 sin? o 
V = — ro, (a sin ọ + 2a, sin 29 + 4a, sin 49 + Gag sin 69 + ...); (13.3) 
Gei dense. i " 
V mro,[sin e + SC sin Zei, (13.4) 


În tabelul 13.3 se prezintă valoarea raportului Hir pentru calculul vitezei pistonu- 
5 ru ọ = 0... 180°, viteza este pozitivă, iar pentru q = 180 ... 360°, viteza este 
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Tabelul 13.2 


Tabelul 13.3 


Deplasările relative ale pistonului x/r | Viteza relativă a pistonului v/r 
i X rji | | A = e] | | 

S ua | 1/3,6 | 173,8 | 1/4,0 | 114,2 | 1/44 | 1/46 1/4,8 1/5,0 | s: i 1/3,4 | 1/3,6 Us | 1/4,0 | 1/4,2 | 14,4 | 1/4,6 | 148 | 1/5,0 | o 

0 10,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 | 360 0 + 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 0,0000 0,0000 | 0,0000 | 0,0000 0,0000 0,0000 | — | 360 

5 0,0049 | 0,0049 | 0,0048 | 0,0048 | 0,0047 | 0,0046 | 0,0046 | 0,0046 | 0,0046 | 355 5 -- (0,1126 | 0,1112 0,1100 | 0,1089 | 0,1077 | 0,1069 | 0,1060 | 0,1052 | 1,1045 | — | 355 

10 |0,0196 |0,0194| 0,0192 | 0,0190 | 0,0188 | 0,0187 | 0,0186 | 0,0185| 0,0183, 350 | 10 |+ | 0,2240 | 0,2212 | 0,2187 | 0,2164 | 0,2144 | 0,2126 | 0,2109 | 0,2092 | 0,2077 | — | 350 

15 |0,0439 | 0,0434 | 0,0429 | 0,0425 | 0,0421 | 0,0417 | 0,0412 | 0,0410 | 0,0409 | 345 15 [+ |0,3326 | 0,3284 | 0,3246 | 0,3216 | 0,3185 | 0,3159 | 0,3134 | 0,3110 | 0,3089 | — | 345 

20 [0,0775 | 0,0766 | 0,0758 | 0,0750 | 0,0743| 0,0736 | 0,0730 | 0,0725 | 0,0720 | 340 20 |-- | 0,4370 | 0,4317 | 0,4269 | 0,4447 | 0,4187 | 0,4151 | 0,4121 | 0,4091 | 0,4064| — | 340 
25 |0,1200|0,1186 0,1173 | 0,1161 | 0,1150| 0,1141 | 0,1133| 0,1124| 0,1116 | 335 25,4- |0,5360 | 0,5299] 0,5240 0,5189 0,5141 | 0,5102 | 0,5062 | 0,5027 | 0,4995 335 
30 10,1709|0,1689|0,1671|0,1653| 0,1639| 0,1626 | 0,1615| 0,1605 | 0,1590 | 330 30 -- [0,6288 | 0,6215 | 0,6150 | 0,6091 | 0,6038 | 0,5992 | 0,5946 | 0,5908 | 0,5870 | — | 330 
35 [0,2296 |0,2269|0,2244 0,2222 | 0,2202 | 0,2181| 0,2166 | 0,2151| 0,2138 | 325 35 -- [0,7138 | 0,7054 | 0,6987 | 0,6925 | 0,6865 | 0,6812 | 0,6766 | 0,6722 0,6681 | — | 325 
40 |0,2953|0,2919| 0,2888 | 0,2859 | 0,2835 | 0,2812| 0,2791| 0,2773 0,2756 320 40 |+ | 0,7903 0,7818 | 0,7743 | 0,7675 | 0,7614 | 0,7559 | 0,7512 | 0,7464 0,7427 | — | 320 
45 |0,3672|0,3631|0,3594| 0,3559 | 0,3529 | 0,3501| 0,3476 | 0,3454| 0,3434 | 315 45 |-+ |0,8574 0,8489 | 0,8411 | 0,8341 | 0,8280 | 0,8223 | 0.8172 | 0,8124 | 0,8082 | — |315 
50 |0,4447 | 0,4398 | 0,4353 | 0,4313 | 0,4277 | 0,4246 | 0,4216 | 0,4189 | 0,4163 | 310 50 + [0,9147 | 0,9060 | 0,8983 | 0,8915 | 0,8854 | 0,8798 | 0,8745 | 0,8700 10,8657 | — |310 
55 0,5266 |0,5210|0,5159|0,5112| 0,5072| 0,5033 | 0,4999 | 0,4971| 0,4943 305 5514+ [0,9615 | 0,9532 | 0,9458 | 0,9392 | 0,9332 | 0,9277 | 0,9229 | 0,9186 | 0,9144| — | 305 
60 |0,6121|0,6059|0,6001|0,5949| 0,5904| 0,5861| 0,5822| 0,5788 | 0,5755 | 300 60 |+ | 0,9977 | 0,9899 | 0,9831 | 0,9769 | 0,9714 | 0,96640,9619 | 0,9578 0,9539 | — | 300 
65 |0,7004|0,6935|0,6872| 0,6816 | 0,6765 | 0,6717| 0,6676| 0,6639 | 0,6603, 295 65|-- | 1,0232| 1,0162 | 1,0102 | 1,0046 | 0,9996 | 0,9952 | 0,9912 | 0,9876 | 0,9842 295 
70 |0,7904 0,7830 | 0,7762 | 0,7699 | 0,7646 | 0,7596 | 0,7550 | 0,7508 | 0,7473 | 290 70 |-- | 1,0381] 1,0322 | 1,0270 | 1,0224 | 1,0182 | 1,0145 | 1,0110 | 1,0079 | 1,0051! — | 290 
75 |0,8813/0,8734| 0,8662 | 0,8596 | 0,8539 | 0,8486 | 0,8442 0,8397 | 0,8355 | 285 75 |-- 11,0930 | 1,0381 | 1,0340 | 1,0303 | 1,0271 | 1,0242 | 1,0215 | 1,0191 | 1,0169 | — | 285 
80 [0,9721 | 0,9639 | 0,9564 | 0,9495 | 0,9436 | 0,9381| 0,9332| 0,9286 | 0,9244! 280 80|-L | 1,0374| 1,0342 | 1,0314| 1,0289 | 1,0267 | 1,0247 | 1,0229 | 1,0214| 1,0197 | — |280 
85 |1,0620|1,0537| 1,0460 | 1,0389| 1,0328| 1,0271| 1,0219 1,0176 | ,0134| 275 85|-- |1,0229| 1,0213 | 1,0199] 1,0186 | 1,0175 | 1,0165 | 1,0156 | 1,0147 | 1,0139 | - |275 
90 |1,1504| 1,1419 | 1,1341 | 1,1270 | 1,1209 1,1151| 1,1100| 1,1052| 1,1010 | 270 90 |-+- | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | 1,0000 | — | 270 
95 |1,2363|1,2280| 1,2203 | 1,2132| 1,2072| 1,2013| 1,1961| 1,1918| 1,1876 | 265 95|-- |0,9696 | 0,9712 | 0,9725 | 0,9738 | 0,9749 10,9759 0,9769 0,9777 0,9785] — | 265 
100 |1,3194| 1,3112 | 1,3037 | 1,2968 | 1,2909| 1,2853 | 1,2804! 1,2758| 1,2716 260 100 |+ | 0,9323 | 0,9354 | 0,9382 | 0,9407 | 0,9429 | 0,9449 | 0,9467 | 0,9486 | 0,9510 | — | 260 
105 |1,3989|1,3911| 1,3838 | 1,3772 | 1,3716| 1,3662| 1,3612| 1,3571| 1,3531, 255 | 105 |. |0,8592|0,8938 | 0,8978 | 0,9016 | 0,9047 | 0,9077 | 0,9104 | 0,9127 |0,9150| — | 255 
110 | 1,4745 | 1,4670 | 1,4602 | 1,4539 | 1,4486 | 1,4435 | 1,4386 | 1,4348 | 1,4313 | 250 | 110|- | 0,8413 | 0,8472 | 0,8524 | 0,8570 | 0,8611 | 0,8647 | 0,8683 | 0,8715 | 0,8742 | — | 250 
115 |1,5456 | 1,5388 | 1,5324| 1,5267| 1,5217| 1,5169| 1,5128| 1,5091 | 1,5056 | 245 115 |-- | 0,7894| 0,7963 | 0,8025 | 0,8079 | 0,8129 | 0,8174 | 0,8213 | 0,8250 | 0,8284 | — |245 
120 [1,6121] 1,6059 | 1,6001 | 1,5949 | 1,5904| 1,5861 | 1,5822 | 1,5788 | 1,5755 | 240 120 |+- | 0,7343 0,7421 | 0,7490 | 0,7551 | 0,7604 | 0,7651 | 0,7700 | 0,7742 | 0,7782 | — | 240 
125 1,6737] 1,6682 | 1,6631 | 1,6583| 1,6543| 1,6503| 1,6469] 1,6438 | 1,6411| 235 125 |.+ | 0,6768 | 0,6852 | 0,6925 | 0,6991 | 0,7051 | 0,7106 | 0,7154 0,7197 | 0,7236 | — | 235 
130 |1,7302|1,7254| 1,7209 | 1,7168 | 1,7133 | 1,7100 | 1,7069 | 1,7042, 1,7017 | 230 130 |+ | 0,6174, 0,6261] 0,6337 | 0,6406 | 0,6467 | 0,6523 | 0,6575 | 0,6621] 0,6664| — | 230 
135 |1,7814| 1,7773 | 1,7736 | 1,7701 | 1,7671| 1,7643 | 1,7618| 1,7596 | 1,7576 | 225 135 |-- 10,5567 | 0,5654 | 0,5731 | 0,5801 | 0,5862 | 0,5919 | 0,5970 | 0,6019 | 0,6061 | — | 225 
140 |1,8274|1,8240| 1,8209 | 1,8180| 1,8156 | 1,8132| 1,8111| 1,8094| 1,8074| 220 140 |+ | 0,4953 | 0,5038 | 0,5113 | 0,5181 | 0,5242 | 0,5297 | 0,5347 | 0,53920,5434 — | 220 
145 [1,8679] 1,8652 | 1,8627 | 1,8605| 1,8585| 1,8563| 1,8551| 1,8536, 1,8520, 215 145 |-- | 0,4333 | 0,4415 | 0,4485 | 0,4548 | 0,4606 | 0,4665 | 0,4706 | 0,4749 | 0,4790 | — | 215 
150 |1,9030|1,8910| 1,8991 | 1,8974| 1,8959| 1,8946 | 1,8934| 1,8923 1,8912 210 | 150 |+ [0,3713 | 0,3785 | 0,3851 | 0,3909 | 0,3962 | 0,4008 | 0,4054 | 0,4095 | 0,4130 | — | 210 
155 |1,9327 | 1,9312 | 1,9299 | 1,9287 | 1,9277 | 1,9267| 1,9259| 1,9251| 1,9244| 205 155|+ 10,3092 | 0,3154| 0,3212 | 0,3263 | 0,3311 | 0,3351 | 0,3391 | 0,3425 | 0,3457 | — | 205 
160 |1,9569| 1,9560 | 1,9552 | 1,9544| 1,9544| 1,9537| 1,9526| 1,9521 ,9516 | 200 160 |+ | 0,2470 | 0,2523 0,2571 | 0,2614| 0,2653 | 0,2689 | 0,2719 | 0,2749 | 0,2777 | — | 200 
165 |1,9758 | 1,9753 | 1,9748 | 1,9743 | 1,9739 | 1,9734| 1,9730| 1,9730| 1,9725| 195 165 |+ | 0,1850 | 0,1893 | 0,1929 | 0,1961 | 0,1992 0,2017 | 0,2042 | 0,2068 | 0,2088 | — | 195 
170 | 1,9892 | 1,9890 | 1,9888 | 1,9886 | 1,9884| 1,9883| 1,9882| 1,9881| 1,9880, 19 170 |+ | 0,1233 | 0,1261 | 0,1286 | 0,1309 | 0,1329 | 0,1347 | 0,1364 | 0,1381 | 0,1395 | — | 190 
175 | 1,9973 | 1,9973 | 1,9972 | 1,9971 | 1,9971 | 1,9970 | 1,9970 | 1.9970 | ,9970 | 185 175|4- 0,0616 | 0,0631 | 0,0642 | 0,0654 | 0,0666 | 0,0674 | 0,0683 | 0,0692 | 0,0698 | — | 185 
180 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 | 2,0000 180 180 1+ 10,0000 | 0,0000 | 0,0000 ! 0,0000 | 0,0000 ! 0,0000 | 0,0000 ! 0,0000 | 0,0000 | — | 180 
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negativă. Viteza este nulă pentru dg — și pentru 
y = 180? si maximă cînd 
—14y1c 83, 


COS = 
? 4X > 


t» | 


Vmaz R YO | 1 — Ge | e 


Viteza medie a pistonului pentru o cursă 
sn ro 
30 T 

Grafic, viteza se obține (fig. 13.4) trasînd la scară 

H . E o . H D 

mecanismul cu bielă si manivelă şi prelungind axa bielei 
pînă cînd intersectează în punctul H normala pe axa de 
deplasare a pistonului dusă în centrul de rotație al ma- 
nivelei O. La scara aleasă, viteza 


E es o,0H. 


Acceleraţia pistonului a se calculează cu una din relațiile: 


CN 
| 
| 


Fig. 13.4 


2 3 sin 2 
"cs len P +A R Gs SE 
V1 — X sin? e 4 (1— X sin? of 
a = — ro2(a, cos p + 4a,cos 2p + 16a, cos 4p + 3645 cos 69 + ...); (13.5) 
a f$ ro2(cos o + À cos 29). (13.6) 


2 A . 4 TAF SX ^. 
In tabelul 13.4 se dau valorile raportului — pentru diferite rapoarte ) si unghiuri 
ro? 
9. Valorile maxime ale accelerației sînt: 


a, — rot(1 + A) pentru 9 — 0?:; 


a, = — vo$(l— X), pentru ọ = 180%; 
1 1 
a, = — rwĵj à + —]» pentru cos ọ = — —* 
Ku 4X 


Acceleratia se anuleazá pentru punc- 
tele pentru care viteza este maximá. Ín 
fig.13.5 se prezintá variatia acceleratiei 
pistonului. 

Cel mai bun procedeu grafic pentru 
determinarea accelerației pistonului 
este cel prezentat ín fig. 13.6. Se 
descrie un cerc cu centrul în punctul 


M cu o rază egală cu segmentul MH. 
Se trasează un al doilea cerc avînd ca 


diametru lungimea  bielei PM. Cele 
două cercuri se intersectează în G şi 
Rig, 13.5 G' Prelungirea coardei comune GG’ 


MECANISMUL MANIVELĂ-PISTON 919 


Tabelul 13.4 


Acceleratia relativă a pistonului a/r 


| A ss ll 
9 | | ] o 
113,4 | 13,6 173,8 | 1/40 142 | 144 1/4,6 1/4,8 1/5,0 | 

O4 1,2941 | 1,2782 | 1,2635] 1,2500 | 1,2384| 1,2273 | 1,2174 | 1,2083 | 1,2000 | + | 360 
5|-- | 1,2861| 1,2704 | 1,2559 | 1,2426 1,2314 | 1,2202 | 1,2102 | 1,2010 1,933 | + |355 
wii 112623] 1,2472 | 1,2333 | 1,2204| 1,2094 | 1,1989 | 1,1895 | 1,1809 | 1,1731 | + | 350 
15|.- | 1,2229 | 1,2088 | 1,1958 | 1,1838 | 1,1735 | 1,1638 | 1,1551 | 1,1472 | 1,1398 | + | 345 
20 11688 | 1,1561 | 1,1443 | 1,1335 | 1,1243 | 1,1156 | 1,1076 | 1,1005 | 1,0942 | + | 340 
25 4 | 11007 | 1,0896 | 1,0795 | 1,0703 | 1,0621 | 1,0548 | 1,0482 | 1,0421 | 1,0366 | + | 335 
30| | 1,0196 | 1,0107 | 1,0024 | 0,9949 | 0,9886 | 0,9826 | 0,9774 | 0,9724 | 0,9681 | + | 330 
35 |. 10,9270 | 0,9205 | 0,9146 | 0,9091 | 0,9045 | 0,9006 | 0,8966 | 0,8930 | 0,8899 | + | 325 
40 |. |0,8246 | 0,8203 | 0,8168 | 0,8139 | 0,8113 | 0,8089 | 0,8072 | 0,8047 | 0,8028 | + | 320 
45| | 0.7138 | 0,7129 | 0,7120 | 0,7112 | 0,7107 | 0,7101 | 0,7097 | 0,7094 | 0,7092 | + | 315 
50 |. 10,5970 | 0,5989 | 0.6008 | 0,6026 | 0,6041 | 0,6056 | 0,6071 | 0,6084] 0,6096 | + |310 
S5|.L 10,4762 | 0,4811 | 0,4857 | 0,4899 | 0,4936 | 0,4974 | 0,5005 | 0,5032 | 0,5050 | + | 305 
aal. | 0,3532 | 0,3611 | 0,3684 | 0,3750 | 0,3809 | 0,3865 | 0,3914 | 0,3958 | 0,4000 + | 300 
65|- 10,2305 | 0,2412 | 0,2511 | 0,2600 | 0,2678 | 0,2752 | 0,2816 0,2877 | 0,2931 | + | 295 
70 | 10,1105 | 0,1236 | 0,1357 | 0,1468 | 0,1562 | 0,1651 | 0,1731 | 0,1803 | 0,1869 | + | 290 
ERIT. 0 00501 0,0101 | 0,0241 0,0368 | 0,0476 | 0,0578 | 0,0670 | 0,0753 | 0,0825 | + | 285 
S | | | == 
80 — 0,11430,0976 | 0,0822 | 0,0682 | 0,0563 | 0,0451 | 0,0353 | 0,0260 0,0182 | — | 280 
85|— 10,215510,197810,181610,1668|0,1545|0,1425|0,1319|0,1224|0,1140| — |275 
90 |— 10,307710,2897 | 0,2732 0,2582 | 0,2455 | 0,2333 | 0,2226 | 0,2129 | 0,2040 | — | 270 
95|— 0,3898 | 0,3721 | 0,3559 | 0,3411 | 0,3288 | 0,3168 | 0,3062 | 0,2970 | 0,2882] — | 265 
100 — |0,4616 | 0,4449 | 0,4297 | 0,4155 | 0,4036 | 0,3924 | 0,3826 | 0,3733 | 0,3654| — | 260 
105 |— | 0,5227 | 0,5075 | 0,4935 | 0,4808 | 0,4700 | 0,4598 | 0,4506 | 0,4426 | 0,4347 | — | 255. 
110 |— 0,57360,5605 | 0,5484 | 0,5373 | 0,5279 | 0,5190 | 0,5109 | 0,5037 | 0,4971 | — | 250. 
115 — |0,6147 | 0,6071 | 0,5941 | 0,5852 | 0,5774 | 0,5700 | 0,5636 | 0,5576 | 0,5524| — |245 
120 |— |0,6449 | 0,6389 | 0,6317 | 0,6250 | 0,6191 | 0,6135 | 0,6086 | 0,6042 | 0,5999| — | 240. 
125 |— |0,6710 | 0,6660 | 0,6615 | 0,6573 | 0,6535 | 0,6498 | 0,6466 | 0,6440 | 0,6421 | — | 235 
130 — |0,6885 | 0,6867 | 0,6848 | 0,6830 | 0,6814 | 0,6799 | 0,6784 | 0,6771 | 0,6760 | — | 230: 
135 |— | 0,7003 | 0,7013 | 0,7022 | 0,7030 | 0,7036 | 0,7041 | 0,7045 | 0,7048 | 0,7051 | — |225 
140 |— 0,7075 | 0,7118 | 0,7153 | 0,7182 0.7208 | 0,7242 | 0,7254| 0,7273 | 0,7309 | — | 220: 
145 |— | 0,7112] 0,7179 | 0,7237 | 0,7292 | 0,7338 | 0,7378 | 0,7420 | 0,7453 | 0,7484| — |215 
150|— | 0,7125 | 0,7213 | 0,7296 | 0,7371 | 0,7433 | 0,7495 | 0,7546 | 0,7596 | 0,7639 | — | 210 
155 |— (0,7119 | 0,7231 | 0,7332 | 0,7424 | 0,7502 | 0,7578 | 0,7645 | 0,7706 | 0,7761 | — | 205 
160 |— | 0,7106 | 0,7233 | 0,7350 | 0,7458 | 0,7551 | 0,7638 | 0,7716 | 0,7790 | 0,7852 | — | 200; 
165| — | 0,7089 | 0,7232 | 0,7361 | 0,7481 | 0,7583 | 0,7680 | 0,7768 | 0,7847 | 0,7920 | — | 195 
170 — | 0,7073 | 0,7225 | 0,7364 | 0,7493 | 0,7602 | 0,7708 | 0,7801] 0,7887 | 0,7965 | — | 190, 
175|— | 0,7062 | 0,7221 0,7365 | 0,7499 | 0,7613 | 0,7722 | 0,7819 | 0,7905 | 0,7991 | — | 185. 
180 |— | 0,7059 | 0,7218 | 0,7364 | 0,7500 | 0,7616 | 0,7727 | 0,7826 | 0,7917 | 0,8000 | — | 186 
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Fig. 13.6 Fig. 13.7 


intersectează dreapta PO în punctul F, atlat pe axa de deplasare a pistonului. Se 


demonstrează că a = wł OF. În cazul în care punctul M = H din aceste punct se duce 
o normală la axa, bielei, determinînd punctul F. 


1 ; e : 
Pentru à < — curba accelerației poate fi aproximată cu o parabolá si poate 
4 


fi calculată cu metoda Tolle (fig. 13.7). Se calculează valorile maxime ale accele- 
ratiei pistonului în punctele moarte: a4 = ro$(l4-AX) si ag = ro?(1 — X). Pe 
segmentul AB se pun aceste valori la extremități şi se obțin punctele C și D. Se 
unesc aceste puncte şi se găsește pe AB punctul E. Pe perpendiculara în E pe AB 
se determină un punct F astfel ca segmentul EF să reprezinte (la scara acceleratiilor) 
mărimea, 3 wi 7A. Se uneşte F cu D si cu C si se imparte CF si DF în acelasi numár 
de părți egale, obţinînd punctele 7, 2, 3..., respectiv 7’, Z’, 3"... Se uneşte 7 cu 7, 
2 cu 2! etc. Înfășurătoarea dreptelor 77”, 22' etc. este diagrama accelerației. 

Deplasarea unghiulară a bielei (, definită prin unghiul de rotatie a bielei fatá 
de axa cilindrului in jurul punctului P este dată de relația 


y = arc sin (A sin 9). (13.7) 
Valoarea maximá a oblicitátii bielei este pentru 9 = 90° si p = 270%, cînd 


sing = 1. In acest caz, daz = arc sin ( 4- 2). 
Viteza unghiulară a bielei 


Viteza unghiulară este nulă pentru o = 90? si 9 = 270? si maximă (cp maz = + 
+ Ae) cînd o = 0? si o = 180°. Utilizind construcția din fig. 13.4 se găsește cá 
MH 
l 


Accelerația unghiulară a bielei ep este definită prin relația 


Op = 


sin o 


ep = — A(1 — 22) œ? 


e 13.9 
* (1 — X sin? gr as 


sau (relația aproximativă) 
i 
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Acceleratia unghiulară se anulează pentru q = 0? si ọ = 180? si are valori maxi- 


oj Bas HS opm 
me [£5maz = -- —————-| pentru ọ = 90? și o = 270°. Tinind seama de construc- 
y1—22 
tia din fig. 13.6, se demonstreazá cá 
md 
£p = 02 — 


13.1.2.2. MECANISMUL MANIVELÀ — PISTON DEZAXAT. Poziţia mani- 
velei în situația în care pistonul se află în punctul mort interior si exterior (fig. 13.8) 
este precizată de unghiul o, și pe: EE 


i = E si ! E unde K E 
Sin pj = == e sin = = $ = —y 
bi l+r 1 * 2 l—r 1 Y 


e fiind dezaxarea. 
Cursa pistonului 


Geng IRE | Hd st (13.10) 


O formulă aproximativă pentru cursă este 


Tm NES (13.11) 
Ka 
2(1 — 22) 


sau (relația aproximativă) 


Aj» 


z= r| -cos + (1 — cos 29) — Kasin o| (13.13) 


Viteza pistonului (relația exactă) 


(13.14) 


sino — K 
P sde EL A A cos o (sin o E | 


1 — XR (sin ọ — K) 


V= ro, [sin p + 2 sin 2o — Kì cos d - (13.15) 


922 ORGANE DE MAȘINI 


Accelerația pistonului (relaţia simplificată) 


a = vo? (cos p-+ A cos 29 + KAsin 9). (13.16) 
Poziţia bielei este precizată prin unghiul 
y = arc sin A (sin x — K). (13.17) 
Viteza unghiulară a bielei 
4 cos » 
Op = ÀO; SIE A PETS (13.18) 
] 1 — 23(sin a — K)? 
Accelevația unghiulară a bielei 
DENG . > ; -2 fai Z2] 
" 3? cos? ọ (sin o — K) — sin ọ[1 — 2? (sin 9 — K? 
£p = Ae — IL S : "S (1319) 


| — 2? (sin o — K)? 


13.1.3. FORTELE DIN MECANISMUL MANIVELÁ-PISTON 


Asupra mecanismului cu bielă si manivelă acționează forța Fp produsă de pre- 
siunea gazelor din cilindru, forțele de inerție F; a maselor aflate în mișcare, forța de greu- 
tate F} și forța de frecare He, În general, ultimile două nu se iau în considerare deoa- 
rece au valori reduse în comparaţie cu primele două şi Fp este greu de apreciat. 


Forța datorată presiunii gazelor din cilindru 


" TD? 
Fp = — (Pi Dal, (13.20) 
4 
unde: D este diametrul pistonului; Du — presiunea gazelor din cilindru pa — presiunea 


gazelor din spatele pistonului. 
La mașinile cu două feţe active ale pistonului 


unde d este diametrul tijei pistonului. 

Pentru un piston diferențial, forța Fp este rezultanta forțelor de pe fiecare față 
activă a pistonului Fp = ài Aipi, unde A; este suprafața activă a feței ? a pistonului, 
iar f; presiunea gazului din spațiul de deasupra feței active considerate. 


Fortele de inerție F; sînt de două feluri: ale pieselor care au o mişcare de trans- 
/ d L H = ` A > 
latie F;, si ale pieselor care au o mișcare de rotație Fip. 
Ansamblul piston (piston, bolt, segmenti) avînd masa » are o mișcare de trans- 
latie. Considerînd expresia simplificată a accelerației, forţa de inertie a ansamblului 
br I $ t 
piston 


Fip = — mpro (cos 9 + A cos 29). (13.22) 


IA 
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Manivelele, manetoanele, brațele arborelui cotit, avînd o mișcare de rotație uni- 
formă, dezvoltă o forță de inerție 
n 


Firm = — o? | myu + ò nnl» (13.23) 
1-1 


n 

unde my este masa manetonului; ` mpri — masa redusă a brațelor. Masa redusă se 
i=1 

obține împărțind piesa în elemente geometrice simple pentru care se cunoaște distanța 


T 


dintre centrul de greutate a masei și axa de rotație: mpri = mij 


y 

Biela are o mișcare plan-complexá, rezultanta unei mișcări de translație a unui 
punct oarecare și a unei mișcări de rotaţie în jurul acelui punct. În calcule se împarte 
biela în două mase punctiforme, fictive: mpp, plasată în centrul de articulație P a bie- 
lei cu pistonul, avînd o mișcare de translație identică cu a pistonului; ym, plasată 
în centrul de oscilație M a bielei pe maneton, avînd o mișcare de rotație identică 
cu a manetonului: 


nap = (0,2 ...0,3) my; mom = (0,7 ... 0,8) mp. 


Fortele 


Pop = — mppro$(cos o LA cos 29) ; Firo = — mpyro$. (13.24) 
Asupra pistonului lucrează forța 
F = Fp + Fup + Fi. (13.25) 


Fig. 13.9 


Forța F (fig. 13.9) se descompune în două componente: L — după axa bielei ai 

N — normală pe axa cilindrului: 
L = Flcos d: N —Ftg dr (13.26) 
Forta N apasá pistonul pe cilindru si produce forta de frecare. Cind existá cap de 
cruce se aplică pe glisiera capului de cruce. Forţa L acționează în lungul bielei și deci 
şi în punctul de articulație M. Se descompune în forța tangentialá T și în forța normală 


pe maneton Z: 
| 


„sin (o + Y) gp (o + du f (13.27 
(3.41) 
| 


y 


, 
cos d cos 
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13.1.4. MOMENTELE DIN MECANISMUL MANIVELĂ-PISTON 


l Forța tangențială T produce un moment instantaneu, motor la motoarele t ermice, 
rezistent la compresoare. Pentru o mașină monocilindrică, momentul instantaneu 


ta 


M = Ty. 


Momentul mediu 


M b T 
| g 


M 


unde 7 este perioada. 


În general, integrala nu se rezolvă 
analitic. De aceea momentul mediu se 
determină grafic. Se trasează la scară 
| , funcția M = Tei (fig. 13.10). Se plani- 
metrează, suprafețele de sub curbă față de axa absciselor si se adună algebric. Se 


i 


Fig. 13.10 


T 
obtine ( Md e. Se imparte la = si rezultă Mm, ambele la scara diagramei. 
«0 | 
Pentru masinile policilindrice momentul instantaneu al celor i cilindri este 


Mg = > Mi (13.28) 
iar momentul mediu total 


i i j T 
M qua = 4 VI mp de = 4 M de = iMm (13.29) 


740 T 


13.2. CILINDRII 


: Forma constructivă. Aceasta depinde de tipul de mașină si de mărimile de stare 
ale fluidului de lucru. 


La motoarele cu ardere internă si compresoare cu piston se deosebesc: cilind 
separați (la motoarele monocilindrice sau la motoarele răcite cu aer) si cilindri montați 
in bloc (la motoarele policilindrice rácite cu lichid). Ultima variantá are mai multe tipuri 
constructive: cu cilindri nedemontabili, turnati impreuná cu blocul (fig. 13.11, a), cu 
cilindri demontabili (cămăși de cilindru) montați in bloc (fig. 13.11, b si c) şi micsti — 
într-un cilindru nedemontabil sau demontabil este montată o cămașă de cilindru (fig. 
10.11, d). Cámásile de cilindru pot fi umede (udate la exterior de lichidul de răcire), 
(fig. 13. 11, 5) şi uscate (fig. 13.11, c). 

La pompe, cilindrul poate face corp comun cu capacul cilindrului si, la unele soluții 
constructive, este prevăzut cu elementul de etanșare (fig. 13.12). i 


E 


Cilindrii ráciti cu aer sint prevázuti la exterior cu aripioare de rácire pentru a mári 
suprafafa de transfer a cáldurii de la pereti la aerul de rácire. La cilindrii compresoare- 
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cn 


lor cu pistoane diferențiale există locașuri pentru amplasarea supapelor de admisie și 
de refulare şi flanșe pentru conductele de aer. 

Material. Cilindrii nedemontabili, care se toarnă odată cu blocul, sînt executați 
din fontă superioară, deseori aliată cu Ni, Cr, Cu, Ti sau Mo, pentru a se asigura o 
înaltă rezistență mecanică și de uzură. Cilindrii separați și cămășile de cilindru sînt 
fabricati din oţel sau din fontă. 

Fata interioară a cilindrului (oglinda) este supusă unui puternic proces de uzură 
corosivă, abrazivă și adezivă. Factorii care determină uzura cilindrului la motoarele cu 
ardere internă sînt: regimul de funcționare al motorului (sarcină, turație, stare termică), 
presiunea exercitată de segmenti, regimul de ungere, gradul de impurificare al aerului, 
a uleiului şi combustibilului, natura, viscozitatea și stabilitatea uleiului, compoziția 
chimică și fracționată a combustibilului, natura materialului cilindrului, tehnologia de 
finisare a oglinzii cilindrului (rugozitate, tratament termic, tratament termochimic), 
deformatiile cilindrului produse la montaj, răcirea cilindrului. 

Pentru a se realiza o uzură minimă, structura de bază a fontei trebuie să fie perliticá, 
cu grafit distribuit uniform. Ferita si cementita în stare liberă trebuie să fie în cantități 
minime. Pentru asigurarea unei durități ridicate, cilindrii se tratează termic (nitrurare, 
călire, cromare). 

Elemente de calcul. Dimensiunile cilindrului se stabilesc din considerente construc- 
tive, în funcție de tipul mașinii, soluția adoptată, material. 

Cilindrul este supus la forțele de presiune ale fluidului de lucru, la forțele normale N. 
În cazul pistoanelor prevăzute cu tije şi capete de cruce, forțele N lipsesc. La cilindri mari, 
orizontali se iau în considerare şi forțele corespunzătoare greutății ansamblului piston. 

Pentru verificare se consideră că tensiunile se repartizează în mod uniform pe pe- 
retii cilindrului şi se folosesc formulele de la calculul cilindrilor cu pereți subțiri: 


D 
Pmaz A (13.30) 
D, —D 
unde D, este diametrul exterior al cilindrului. 


04 = 
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Forța N solicită cilindrul la incovoiere și-l deformează. În calcule se ia în 
rare valoarea maximă a acestei forte. Se verifică numai cilindrii indiv 
tabili: 


conside- 
iduali sau demon- 


M 
gy se iman, (13.31) 
W K 


Săgeata provocată de forța Nmag conduce la o deformatie 8 => , care nu trebuie 
7 
l 


să depă 


ască 0,001 ... 0,002 mm/cm. 
Flansa de etanșare este solicitată de forta de stringere la tr: 
covoiere, Se impune ca 


une, forfecare și în- 


rs 
Ototat = V(ot < Oa. (13.32 


v 


Pentru reducerea lui c;oja;. este necesar ca flanșa de etanșare să fie cit mai mică. Limita 
este dată de condiția ca presiunea de stringere a garniturii de etanșare să nu depășească 
Ga pentru materialului din care este executată. i 
Flanșa de fixare este solicitată la incovoiere de forța maximă dezvoltată de fluidul 
de lucru din cilindru (în p.m.i. la compresoare, pompe, maşini cu vapori, sau apro- 
pierea, lui la motoarele cu ardere internă). i 


13.3. ANSAMBLUL PISTON 
PISTOANE 


Forma constructivă. Aceasta se alege în funcție de tipul maşinii, modul de acțiune 
al fluidului de lucru și felul etansárii. se deosebesc: pistoane cu simplu efect, la motoare 
cu ardere internă, compresoare (fig. 13.13); pistoane cu dublu efect 


, cînd fluidul actio- 


Ee 
Capul pistonului 5 f | 3 E 
EEN dii (P 
L ES t— N | d Led 
S N | S 
È NI S 
B ÎN 
à 
B 
E 


Fig. 13.13 


Fig. 13.15 


nează alternativ pe cele două [fete ale rhe mal (fig. 13.14); pistoane diferentiale 
(fig. 13.15), cind existá mai multe fete active, de diametre diferite, care lucreazá simultan 
in cilindri coaxiali de diametre corespunzátoare. 

Din punctul de vedere al formei se deosebesc: pistoane disc (v. fi ig. 13. 14) la masini 
cu abur, pompe; pistoane plonjoare (v. fig. 13.13) la motoarele cu ardere internă cu 
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piston, la compresoare; pistoane cu supape sau ventile la unele pompe; pistoane cu 
membrane şi burdufuri, utilizate în construcția aparatelor inregistratoare, a regulatoarelor 
şi a manometrelor, unde se urmărește obținerea unei mișcări limitate. 

La motoarele cu ardere internă există o mare gamă de forme de pistoane, ca urmare 
a funcțiilor multiple pe care le au şi a numeroaselor tipuri de motoare. Capul pistonului 
este diferit profilat la motoarele cu aprindere prin comprimare cu injecție directă 


Fig. 13.16 


(fig. 13.16), pistonul avînd un rol important în procesul de formare a amestecului com- 
bustibil si de ardere. La motoarele cu aprindere prin scînteie și la motoarele cu aprin- 
dere prin comprimare cu camere separate se întîlnește în general forma planá, aceasta 
ns i o suprafatá minimá de contact cu gazele de ardere si fiind ugor de prelucrat. 
"undul pistonului este in general nervurat, pentru a mări rigiditatea Și rez 
mecanicá. Acesta se racordeazá cu raze mari pentru a permite evacuarea căldurii către 
zona port-segmenti. 

Canalul primului segment, puternic solicitat termic, se protejeazá (in special in cazul 
pistoanelor. executate din aliaje de aluminiu) prin insertii de metal sub formă de inele, 
șanțuri de destindere etc. 

Pentru asigurarea unor jocuri reduse la manta (care ghidează pistonul în cilindru) 
se iau o serie de măsuri constructive, ca: separarea mantalei de regiunea, port-segmenti, 
prin executarea unei tăieturi orizontale, elasticizînd și reducînd temperatura mantalei 
(fig. 13.17); insertii cu plăcuțe de invar sau de oțel în dreptul umerilor pistonului (bo- 
sajelor), pentru a reduce dilatarea pistonului pe direcția axială a boltului (fig. 13.18) 
strunjirea eliptică în regiunea bosajelor (axa mică în direcția umerilor, unde este material 
mai mult) etc. 

Material. Pistoanele se execută din aliaje de aluminiu sau magneziu, fontă și, mai 
rar, din oțel. 

Aliajele grele (fonta, oţelul) se folosesc în cazurile cînd se pretinde o înaltă rezistență 
mecanică la temperaturi ridicate, o rezistență la uzură mare și un coeficient de dilatare 
mic (de ex. la motoarele de tractoare, pompe etc.). 

În construcția motoarelor de tracțiune, a compresoarelor se folosesc aliajele de alu- 
miniu (aluminiu-cupru, aluminiu-cupru-nichel, denumite aliaje Y $i aluminiu-siliciu), 
sau magneziu, datorită avantajelor pe care le au: densitate de 2,4— 3,5 ori mai mică 
și conductibilitate de trei ori mai mare decît la fontă, o bună precizie de turnare, prelu- 
crare prin agchiere ușoară, proprietăți de antifrictiune ridicate. 

Pentru realizarea ungerii, materialul din care este făcut pistonul trebuie să permită 
aderarea uleiului pe suprafața lui. Această condiție este satisfăcută numai de fontă. 
rege uleiului între piston şi cilindru, în anumite perioade de funcționare a mașinii 

(la rodaj, la pornire) presupune, pentru a nu se mări uzura, existența unor calități anti- 
irictiune a materialului folosit. În plus, materialul trebuie să fie rezistent la acțiunea 
corosivă a substanțelor conținute în ulei şi în fluidul de lucru și să permită înglobarea 
particulelor mici solide, care pot ajunge între suprafețele care se freacă. Fonta, prin 
prezența grafitului, corespunde și din acest punct de vedere. 
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Aliajele ușoare si oţelul răspund puțin sau de loc la cerințele semnalate. Pentru a 
permite utilizarea lor, suprafața mantalei se acoperă cu cositor, plumb, zinc sau grafit 
și, în cazul aliajelor ușoare, se eloxează (acoperirea prin oxidare electrolitică a supra- 
fetelor de lucru cu un strat de 10—30 um de oxizi de aluminiu.) 

Elemente de calcul. Principalele dimensiuni ale pistonului se determină pe bază 
de date statistice, cunoscîndu-se sau calculindu-se, pe baza puterii impuse a mașinii, 


Fig. 13.18 


diametrul. Se desenează la scară forma pistonului, ţinîndu-se seama de arhitectura pis- 
toanelor unor mașini similare, Se verifică rezistența pe care o are la solicitările mecanice 
$i jocurile necesare dilatárii. 

La pistoanele plonjoare, capul pistonului se verifică la solicitarea provocată de pre- 
siunea, gazelor, considerindu-se o placă încastrată pe contur, de grosime ò, de diametru 
egal cu diametrul interior al capului Dp; si încărcat cu o sarcină uniform distribuită, 
corespunzătoare presiunii maxime a fluidului Paz: 


: ( Da 1 3 
om = 0,75 (Pmaz — 1) | .——]| - (13-33) 
25 
Pentru pistoanele din aluminiu om = 200 ... 300 daN/cm? și, dacă sînt nervurate, Om = 
250 ... 600 daN/cm?; pentru pistoanele din fontă, valorile sint, respectiv, Om = 400 ... 
450 daN/em? si 900...2 000 daN/em2?. 
Regiunea port-segmenti se verifică la compresiune, în secțiunea segmentului de un- 
gere prevăzut cu canale de scurgere pentru ulei: 


TD? 
Gc = Pmaz ~ 
4A 


unde 4 este suprafata sectiunii considerate, iar c, este 200 —400 daN/cm? pentru alu- 
miniu și 600—800 daN/cm? pentru fontă. 
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Mantaua se verificá la presiunea maximá admisibilà: 
a D 


Nas 
dins iN max s (13.35) 
DLm — Zen 
unde Lm este lungimea mantalei; Ag, — aria proiectate a porțiunii evazate; 


Nmaz se poate aproxima cu relația 


Nmaz SS (0,08 ssi 12) Pmaz 


Se admite pm = 1,5...6,0 daN/cm?, în funcție de destinația mașinii (mai mici la 
motoare pentru tractoare, camioane, mai mari pentru autoturisme, compresoare). 

Verificarea pistoanelor disc cu simplu sau dublu efect, in cazul cînd butucul în care 
se montează tija este suficient de rigid (raportul dintre diametrul exterior și diametrul 
interior al butucului este mai mare decît 1,6), se face considerînd placa încastrată în butuc 
şi presiunea uniform distribuită pe suprafața lui: 

— la pistoane disc cu perete simplu, 


A 


2 


3— D D 

get ? (D? — DÉI 

3 2 d 
TDs? 


Pos] 


Om = A 


N 


unde Dp este diametrul butucului; se admite om = 200 ... 300 daN/cm?, pentru pistoane 
din fontă, 400 ... 600 daN/cm?, pentru pistoane din oțel turnat si 1 600 ... 2 000 daN/em? 
pentru pistoane din oțel forjat; ; 

— la pistoane disc cu pereți dubli, în ipoteza cá nu există nervuri, grosimea pereților 
se ia Y2 din grosimea, peretelui pistonului cu perete simplu ; dacă există nervuri, grosimea 
peretelui se apreciază admitind că acesta este încastrat in nervurile de întărire. 

În cazurile în care pistonul este solicitat termic se impune verificarea jocului la cald 
al pistonului. Dacă D, si Dp sint diametrele la montaj ale cilindrului și pistonului, jocul 
la cald 


A’ = DL + este — to] — De + gab — ell (13.37) 


unde: a este coeficientul de dilatare; fu — temperatura mediului ambiant; £ — tempera- 
tura de regim (indicii c și p se referă respectiv la cilindrul și la piston). 

Ţ7 Acest joc variază în lungul pistonului, fiind mai mare la cap si mai mic la manta. 
In general, la motoarele cu ardere internă se admite 


A' = (0,002 ... 0,0025) De, la capul pistonului; 
A” — (0,001 ... 0,0015) De, la manta. 


La pistoanele acționate prin tije se verifică tijele. Dimensionarea secțiunii minime 
se face considerînd solicitarea de intindere-compresiune, la valoarea maximă a forței care 
E ? D 
se transmite. Se face si o verificare la flambaj si la obosealá. 
Pistonul se fixează de tijă prin con si piulitá asigurată. Înclinarea conului este de 
? y o 
2 L a e 1 : ; i 
— .. —. inclinári sub — îngreuiază liberarea conului. 
5 a 8 


45°. Se utilizează si înclinări de 


În general, piulita tij 
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13.3.2. SEGMENTI 


Forma constructivă. Segmenţii de compresiune cei mai simpli sînt acei cu secțiunea 
dreptunghiulară, (fig. 13.19, a). Această soluție este avantajoasă din punctul de vedere 
al fabricatiei, dar muchiile sale raclează puternic pelicula de ulei și perioada de rodaj 
este lungă, Primul dezavantaj se înlătură prin racordarea muchiilor segmentului, al doilea 
prin tensionarea lui puternică în aga fel încît prin dezvoltarea unei presiuni mari să reali- 
zeze un rodaj rapid și o etanșare eficientă. Soluţia din fig. 13.19, b micşorează uzura cilin- 
drului, gazele care pătrund în fața segmentului reducînd presiunea de apăsare a segmen- 
tului. Pentru accelerarea și îmbunătăţirea rodajului se folosesc segmenti torsionabili 
(fig. 13.19, d și e) care, datorită asimetriei secțiunii se rásucesc si se sprijină cu muchia 
inferioară pe cilindru. 

Segmenţii de ungere se pot grupa în două categorii: segmenti neperforati (fig. 13.20, a 
și b) si segmenti cu secțiunea radială perforatá (fig. 13.20, c si d). Segmentii perforati 
se folosesc cînd este necesară evacuarea unei mari cantități de ulei. În acest scop pe supra- 
fata laterală, există o degajare care permite raclarea uleiului de către cele două muchii 
ŞI evacuarea, lui prin canalele din centrul segmentului și prin jocul lui axial. Pentru a 
permite raclarea uleiului, segmentul dezvoltă o mare presiune, avînd suprafața de reazem, 
pe oglinda cilindrului, redusă. 

În fig. 13.21 se prezintă forme ale capetelor segmentilor. Cea mai simplă este cea 
dreaptă (fig. 13.21, a). Tăieturile oblice (fig. 13.21, b) micșorează scápárile de gaze si 
reduc presiunea capetelor asupra cilindrului, evitindu-se aparitia rizurilor. Ultima formá 
realizează o bună etanșare, dar este scumpă. 

La unele motoare cu ardere internă și compresoare se folosesc segmentii de ungere 
cu expandori (arcuri). Expandorul apasă segmentul cu o presiune uniformă. Sînt două 
feluri de expandori: axiali şi radiali. Existenţa expandorului măreşte însă frecarea și uzura. 

După modul de distribuție a presiunii pe periferia cilindrului, se deosebesc: segmenti 
de presiune constantă (termofixati sau rotunzi) și segmenti de presiune variabilă (ovali). 


: j 
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Fig. 13.19 Fig. 13.20 
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Primul tip este mai ușor de executat, dar se uzează şi își modifică presiunea, de apăsare 
neuniform. A doua soluție este mai scumpă, necesitînd o prelucrare prin copiere, dar oferă 
o eficiență și o durabilitate sporită. 
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Material. Segmentii se execută din fontă gi în cazuri speciale din oțel. Dintre diferi- 
tele sorturi de fontă, fonta cenuşie perlitică cu grafit lamelar satisface calitățile de alu- 
necare și uzură necesare. Grafitul aflat sub formă de lamele fine are o plasticitate redusă 
(HB < 100), retine uleiul şi rezistă la acțiunea corosivă a acizilor. Faza dură, care asigură 
rezistența materialului, este alcătuită din mai multi constituienti în raport cu gradul de 
descompunere al cementitei. Această fază poate fi: perlitică, perlitico-cementită feriticá, 
ferito-perliticá. Principalul constituient este perlita care asigurá rezistenta fontei la uzurá. 

Caracteristicile mecanice ale fontei perlitice cu grafit lamelar sint: rezistenta de rupere 
la încovoiere o; % 40 daN/mm?, modulul de elasticitate 9 000 — 12 000 daN/mm2, duri- 
tatea 200 — 250 HB. 

Pentru îmbunătățirea durității și menținerea proprietăților mecanice la temperaturi 
ridicate, fonta se aliază cu Cr, Cu, Mn, Mo, Ni, Ti, W sau se protejează segmentul cu 
straturi superficiale mecanice. Se folosesc două feluri de materiale: unele dure, care 
măresc rezistența la uzură, (de ex. cromul), altele moi, care îmbunătățesc rodajul. Pentru 
protejarea segmentului la uzura, corosivă, acesta se acoperă cu un strat de fosfor, Cro- 
marea poroasă în grosimi de 30 — 120 um permite obținerea unei durități de 550 — 
— 1250 HB, care rezistă la temperaturi ridicate si permite aderenţa uleiului. 

Elemente de calcul. Dimensiunile caracteristice ale segmentului: înălțimea, grosimea 
radială si numărul de segmenti se aleg în funcție de tipul mașinii si de diametrul cilin- 
drului. Se ţine seama de eficiența la etanșare, durabilitate, preț de fabricație, siguranță 
în funcționare. 

Se verifică efortul unitar de încovoiere din secțiunea opusă fantei, în stare de functio- 
nare c, si în momentul deschiderii segmentului pentru a fi montat pe piston oy. Rela- 
tiile de calcul pentru segmentii de presiune constantă sînt: 


Ted 
í 2 b V 
Re EEN duis Ee ( 13.38) 
3m (D— b? m «(2-3 
b 


unde j este jocul in fantá in stare liberá a segmentului; b — grosimea radialá; E — mo- 
dulul de elasticitate; m — coeficient egal cu 1 ... 2 în funcție de modul de montare al seg- 
mentului. În medie oa = 1 300 ... 1 800 daN/cm? și oa = 2 000... 2 500 daN/cm?, pentru 
oțel și pentru fontă (valorile mai mici pentru fontă). 
Presiunea pe peretele cilindrului 
PLI e NT (13.39) 
9x D 3 
gl 
b 
Datorită încălzirii, segmentul se dilată. Jocul la montaj trebuie să asigure această 
dilatare şi existența unui joc la cald, de siguranță. Un joc prea mare compromite etan- 
șarea, iar unul prea mic duce la apariția pericolului de ciocnire a capetelor segmen- 
tului: 


TDel(îs — to) as — (fe — to) de] + Jo ; (13.40) 

1 + esta — tg). 
unde Zu este jocul la cald; aş, &e sînt coeficienţii de dilatare ai segmentului şi cilindrului; 
ts, te tọ — temperaturile, în °C, ale segmentului, cilindrului, respectiv mediului ambiant. 


Jocurile axiale şi radiale ale segmentului se aleg statistic în funcție de dimensiunile 
cilindrului. 
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13.3.3. BOLTURI 


Forma constructivă. Există trei variante de montare a boltului: bolt fix in piston si 
liber in bielă; bolt fix in bielá si liber in piston; boltliber in piston si in bielá (flotant). 
Forma boltului este determinatá de considerente de greutate, rigiditate, tehnologie. 
Forma cea mai simplă este acea cilindrică (fig. 13.22, a). La motoarele turate fiind necesară 


—A 


-H 


reducerea masei boltului, din cauza forței de inerție, se execută bolturi de egală rezistență 
(fig. 13.22, b). Această soluție este însă mai greu de realizat din punct de vedere tehnolo- 
gic. Soluțiile din fig. 13.32, c şi d sînt intermediare, oferind față de prima, rezistențe 
sporite si fiind mai ieftine decît a doua. 

Materialul din care se confecționează boltul trebuie să posede o rezistență mecanică 
și la uzură ridicate si o bună tenacitate pentru a rezista la șoc. 

Bolturile se confectioneazá din bare laminate de oțel carbon de cementare și oțeluri 
aliate de cementare (elemente de aliere Cr, Ni, V, Mo), cu un conținut redus de carbon 
(0,12— 0,3595) ceea ce conferă o mare tenacitate. Prin cementare se realizează duritatea, 
necesară de 50—65 HRC. Bolturile mai slab solicitate se fac cu pereti grosi, din OLC 45, 
cálit la suprafatá pe o adîncime de 1,0—1,5 mm. 


S 


Elemente de calcul. Dimensiunile principale se aleg respectind urmátoarele criterii: 
greutate redusá, presiuni de contact mici, rigiditate ridicatá si siguranță în funcționare. 
Lungimea boltului este mai mică decît diamentrul pistonului. La bolturile flotante se alege 
lungimea astfel încît să permită montarea elementelor de asigurare împotriva deplasării 
lor axiale (inele de siguranță, pastile). 

Sub acțiunea forței F boltul este solicitat la incovoiere. Verificarea se face considerind 
boltul ca o grindá simplu rezematá in mijlocul portiunilor de sprijin ale bosajelor si încăr- 
cat cu o sarcină uniform distribuită pe toată lungimea piciorului bielei: 


FU +0,5» + 4j) 
3 
1,2 d3(1 — a) 


unde: Z este lungimea boltului; /j — lățimea piciorului bielei; j — jocul dintre piciorul 
bielei și bosaj ; de — diametrul exterior al boltului; x — raportul dintre diametrul interior 
şi exterior al boltului. Valori admisibile: pentru oțel aliat 2 500— 5 000 daN/cm?; pentru 
oțel carbon, 1 200—1 500 daN/em?. 

Sub acțiunea aceleeasi forte F se produc deformatii de ovalizare, boltul turtindu-se 
în lungul axei sale. Calculul se face în ipoteza cá boltul este o grindă curbă, încărcată 


o 
[on 
(95) 
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cu o sarcină distribuită sinusoidal. Eforturile unitare de ovalizare într-o secțiune oarecare 
9, în fibra exterioară c, si în fibra interioară oj Sint: 

Fr 6r--h . fi 

————— — (13.42) 


(13.43) 


unde: f, = 0,5 coso + 0,3 


Ía f, — 0,406; 
14x 1 — 
9d, T, Î = de 3 


4 2 7 


K = 1,5 — 15(a — 0,492, 


Eforturile unitare de ovalizare în secțiunile caracteristice: 


F 2 + a) (1 + a 
(02) ș-0 = EON Rl NE IN S 
lde (1 — a)? l— a 
P 2 4- a) L 3 
(c) Ze [os (2 + a) (1 Fx) 0,636 K: 
qaz lde (1 — g)? | — a 
F EE 
CON que E HM. P olg. 
ii lde (1 — oa | — a 
P 1 + 29 -+ 63 
(c) n = [oz E E 
bebe? lde (1 — a)? a | — a 


Valoarea admisibilă: oa = 1 200 ... 2 500 daN/cm?. 
Boltul se verifică şi la forfecare: 


0,85 F(1 + a + o) 


"e 13.44 
d2(1 — a4). vm 


Se admite Ta = 1000 ...2 200 daN/cm? 
pentru oțel carbon. 
Se determină presiunea de contact 


pentru oțel aliat si za = 600... 1 000 daN /cm? 


intre bolt si bosaje Py Și între bolt şi piciorul 


bielei fy: 
F 
Pop = €—: 

2L.d 

“ipte 

F (13.45) 

Po = i 

lode 


Se ia în considerare valoarea maximă a forței F, tinînd seama de sensurile fortelor com- 


ponente. Se admite pp = 150 ... 400 daN/cm? şi pẹ = 250 ... 500 daN/cm?. 
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Forţa F fiind variabilă ca mărime si sens, se verifică boltul la oboseală. Coeficientul 
de siguranță este 2—4 pentru boltul fix in biel si 1—2,2 pentru boltul flotant. Coefi- 
cientul de siguranță se calculează cu relaţiile: 

— pentru bolful fix în bielă, 


e = "€ PE Se ; (13.46) 
Pr om | Sim, 
Er 6.4 9., 
— pentru boltul flotant, 
preces (13.47) 
Ze Oiv 
ey 


1 


; = in) ; 9i Si O; min SE in cu relatia 
unde: gäe = O; mazs — Ot min? Om = p (Oimaz + 9i min); Oi maz ŞI Oi min SE obțin elay 


de verificare la încovoiere, considerind Fass $i Fmini 9 = (0,40 ... 0,55) oy; Or = 
60...75 daN[mm?, pentru OLC 45; Bg— 1; y = L1..1,5, pentru bolt cálit cu su- 
prafata lustruită și y = 1,5... 2,5, pentru bolt cementat sau nitrurat cu suprafata 


20 — 6 es, EI 
lustruită; dh AL; On = (1,4... 1,6) 02; e= 0,6 ... 0,8. 
So 
La bolturile flotante se determină jocul de montaj A si se calculează temperatura 
minimă tmin a pistonului necesară montárii bolțului: 


A — AF delete (to — to) — *plip — Wi. (13.48) 
1 + &p(îp — fo) 
nt 
ES LE (13.49) 
min ap(de — A) Ss A 0 


unde A” este jocul la cald admis (indicele b se referă, la bolt, iar $ la piston). 

Se admit jocuri de 0,02—0,04 mm pentru pistoane din fontă si (— 0,03) ... (+ 0,02) 
mm pentru pistoane din aluminiu. Temperaturile de montaj ale pistonului uzuale sînt 
80 —120?C. "I j 

Deformatia maximă a bolțului prin ovalizare 


E 3 
ba Een f S d K (13.50) 


lE 1— a 


trebuie să fie mai mică decît 1/2 din A’. 


13.4. BIELE 


Forma constructivă. Se deosebesc mai multe tipuri de biele: bielá cu piciorul $i capul 
închise — la maşinile cu abur, la motoarele cu ardere internă — la care biela este montată 
pe arbore pe rulmenţi ; bielă cu piciorul închis și capul deschis (fig. 13.23) — la motoa- 
rele cu ardere internă, la compresoare; bielă cu piciorul și capul deschise — la mașini 
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cu abur. Există și variante, de ex.: bielă cu capul închis, în formă de ramă și piciorul 
în formă de furcă — la locomotive (fig. 13.24); bielă cu piciorul închis și capul în formă 
de furcă (fig. 13.25); bielă cu brat (de calaj) pe care este articulată o bielă auxiliară 
(fig. 13.26) — la motoarele cu ardere interná ín V; bielá cu piciorul in furcá si cu 
capul separat de corp (fig. 13.27) — la unele motoare în doi timpi. 

Forma piciorului bielei de tip inchis depinde de modul de montare si de dimensiunile 
boltului si ale pistonului. Cînd boltul este fix in bielá, există o táieturá care face picio- 
rul elastic și permite montarea boltului. După montare se rigidizeazá boltul în picior prin 
strîngerea unui șurub. La boltul flotant se montează în picior o bucșă sau un rulment cu 
ace, pentru micșorarea, uzurilor și a pierderilor prin frecare. Ungerea suprafețelor se face 
liber sau sub presiune. Ungerea liberă se realizează cu ajutorul cetei de ulei din carter, 
care pătrunde prin jocurile existente dintre bolt şi bucsá sau prin orificii anume prevăzute 
în partea superioară a piciorului. Ungerea sub presiune se realizează printr-un canal făcut 
în corpul bielei, la partea inferioară a piciorului. 

Rigiditatea piciorului se asigură prin realizarea unor raze mari de racordare a picio- 
rului cu corpul. 

Forma cea, mai uzuală a secțiunii corpului bielei este în I, avînd avantajul unei bune 
rezistențe la flambaj în planul de oscilație și o greutate relativ redusă (forte de inerție 
mici). Se folosesc și secțiuni circulare sau inelare. Primele au avantajul unui pret de cost 
redus. 

La construcțiile la care ungerea piciorului este forțată, pentru realizarea canalului 
prin care trece uleiul, partea centrală a corpului este îngroșată, pentru a preintimpina 
slăbirea secțiunii. 

Bielele cu cap de tip deschis au capul sectionat după un plan normal, la 45? sau la 
30%. Capacul bielei este fixat de cap cu buloane, şuruburi sau pene. Pentru rigidizarea 
capacului se prevád umeri de imbinare, zimti, stifturi de fixare etc. Pentru reducerea 
greutátii bielei capacul se nervureazá. Capul este racordat la corp cu raze mari. 

Biela se monteazá pe arbore pe cuzineti sau pe rulmenti. Cuzinetii sint formati din 
douá straturi: unul de rezistentá, de ex. o bandá de otel si altul de frecare, din materiale 
cu bune caracteristici antifrictiune. Cuzinetii se montează cu stringere şi se asigură 
impotriva rotirii. 

Materialul. Materialul din care se execută biela trebuie să posede o rezistență ridi- 
cată la oboseală si la soc și o greutate specifică redusă. Bielele se fabrică din oțeluri car- 
bon: OLC 45, OLC 60 sau oțeluri aliate cu Cr, Mn, Mo, Ni, V. Acestea din urmă permit 
lustrirea sau ecruisarea bielei în vederea ridicării rezistenței la oboseală. 

La motoarele cu ardere internă cu aprindere prin scînteie se folosesc si biele din 
fontă maleabilă, perlitică, tratate termic (prin călire în ulei se asigură 240—270 HB). 
f 7 Suruburile de bielă se fac din materiale care au rezistențe la rupere mari 
(90 ... 110 daN/mm?) si o elasticitate ridicatá. 

Bucsele pentru piciorul bielei se executá din bronzuri cu plumb, aluminiu sau fos- 
foros, cu rezistenta la uzurá mare. 


Elemente de calcul. Dimensiunile principale ale bielei se determiná pe bazá de date 
statistice, tinind seama de diametrul boltului (pentru picior) si de diametrul manetonului 
(pentru cap). 


Biela se verifică la solicitările mecanice. 

Piciorul bielei este solicitat de forța de inerție a grupului piston la tracţiune, de forța 
produsă de fluidul de lucru la compresiune și de forța de fretaj produsă prin introducerea 
forțată a bucşei. 

Considerînd piciorul bielei o grindă curbă, încastrată în zona de racordare a picio- 
rului la corp J — T (fig. 13.28), făcînd ipoteza ca forța de întindere este distribuită 
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uniform pe! jumătatea superioară a piciorului, 
eforturile unitare produse de această forță sînt: 


— pe fibra exterioară, în secțiunea Pr 


s; ; o q13.50) 


bòp 


Gr 4- 8 
d 5-|2Ma————2— + ENE, 
p KÉEN 9 5) i 


— pe fibra interioară, in sectinunea KI? 


Mo = Mt -+ Noel! — cos pp) — 0,5 Firg (sin e4 — cos op); 
N gl NO cos o; + 0,5 Fe(sin o, — cos 9p; 
Mw = Firm (0,00033 ei — 0,0297); 


Ni = F,(0,572 — 0,0008 95); 


F; = —mpro?(l + à), mp fiind masa ansamblului piston; 
- 1 
K 
Ap E 
jd 5 Bz 
Ap Eor 


unde: Ap și Ap, Egz şi Eo, sînt ariile respectiv, modulele de elasticitate ale picio- 
rului (din oțel) si ale bucșei (din bronz). 
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Eforturile unitare produse de forța de compresiune Fse determină admitind cá 
această forță se distribuie pe jumătatea inferioară a piciorului bielei după o lege sinu- 
soidalá: 


il 
ef = KE Gmt dp y H = (13.53) 
852m + 85) bòp 
ed 1 
ei | 2M*: orm 3» 4 9 —, (13.54) 
Zara — 35) bòp 
unde: 
ME = ME + Norm (1 — cos qi) — Fer ză, ai eta Em E 
gl ^ Mo T Nom 91 cm 2 91 a 91 
NE =ING cos +F, uia i — Ed Sin ọ; — ES cos Q 
ei 89008 pr e 2 e DAMM cc ER 
c D? 9 ^ 
F= E fPmas — mpro(l + A) e 


Eforturile unitare produse de presiunea de fretaj pp în fibrele interioară și exterioară 


d? d$ + d$ FE 
of = p, sa ; oi = pp 2 : (13.55) 
d — di dz d? 
unde: 
p Sm F St E 
Leen S ` " 
d + d? Ze d? dij ^ 
d — dä sA d? — dis 
s Epor, L Bz 


Si = di(xgg — xg) (t — 15) — strîngerea termică; 

Sm — strîngerea mecanică. - cai | 

Solicitările indicate fiind variabile, se verifică piciorul la oboseală. Coeficientul de 
siguranță 


DEM ur (13.56) 


Nus d m E t. LE NT 
Se în Omas = of Lo: Gmin = 97 F ct. 


Valori orientative de calcul pentru motoarele cu ardere internă: o, = GOF — 
Eon = 2,1 ...2,2- 106 daN/cm? ; Eg, = 1,15 - 109 daN/cm? aor, = 10 - 107 1/grd ; 
= 18-1079 1/grd; ous 1 800 ... 2 500 daN/cm? (oțel carbon); 6.1; = 3 400 . 
daN/em? (oţel aliat) ds 0,12 ... 0,2; Bg = 1; Y = OS 0,83 e — 0,6 ...0,8; = 
coeficientul Poisson. 
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Fortele de inertie ovalizeazá piciorul. Deformatia piciorului trebuie sá fie mai micá 
decît jumătate din jocul la montaj al boltului 


Speis — 90)? 


dd; = I0 EGLI (13.57) 
" e DE e D bò? 
unde 7 este momentul de inerție al secțiunii piciorului bielei; I = Eri . 
1 


Corpul bielei este supus la solicitări variabile de întindere, compresiune și flambaj. 

Efortul unitar de întindere o; = F¢/4, unde F; este forța de inerție produsă de mp, 
pentru secțiunea minimă Ap, sau de mp + Mpp, pentru secțiunea mediană, iar A sectiu- 
nea considerată. 

Efortul unitar de compresiune o, = F,/[A, unde Fe = Fp maz — Fi. 

Eforturile unitare de flambaj, în planul de oscilație 2 și în planul de încastrare 


oi, se determină cu relaţiile: 


Fa (13.58) 


unde o, este limita de elasticitate, iar b, be, Io, Ig sînt lungimile și momentele de inerție 
determinate în planul de oscilație, respectiv de încastrare (fig. 13.29). 

Suma eforturilor unitare de compresiune și flambaj în planurile de oscilație ai în- 
castrare: 


c? = K,F,A şi o'— Rad, 


b2A 2 
unde Ko=1+ Se; Kes ie SC $ 
2EI9 4m2E1e 
Ga = 1 600 ... 2 500 daN/cm? pentru oţel carbon și og = 2 000 ... 4000 daN/cm?, pentru 


oțel aliat. 

Corpul se verifică la, oboseală. În calcul se ia Omar = 00; Omin = Or, Se admite 
c= 1,5..5, la motoarele mici, c = 6...8, la motoarele mari, c < 10, la pompe 
și la motoarele care lucrează cu șocuri. 

Capul bielei este solicitat la tracțiune 
de forța de inerție a pieselor în mișcarea de 
translație (ansamblul piston și masa "pp a 
bielei) și de forța centrifugă produsă, de masa 
bielei mpm. Se calculează efortul unitar în 
secțiunea de încastrare (oa = 1 000 ... 3 000 
daN/cm?): 


“o 
o= F; 0,023 dm 0,4 3 
D FS Icuz | Weap Acap d A cuz 
Icap 
(13.59) 


unde dm este distanța dintre axele șuru- 
burilor de prindere a capacului. Fig. 13.29 
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Sub acțiunea, aceleiaşi forte, capul se deformează. Deformatia maxi- 
mă nu trebuie să depășească 1/2 din jocul la montaj.: 
0,0024 Fidi, 


a (13.60) 
Eilean + Icuz) 


ds, = 


În cazul în care capul este în formă de ramă se apreciază pe 
de construcții similare forma și dimensiunile ramei. Pentru verificare 
asimilează traversa frontală, cu o grindă încastrată în pereții laterali. Se 
determină momentul din mijlocul grinzii M; produs de forța F care solicită 
biela la întindere și momentele de încastrare M. Efortul, unitar de inco- 
voiere o; = M/W, unde W, este modulul de rezistență al părții frontale 
13.30 Părţile laterale avînd secțiunea 4, si modulul de rezistență W, suportă 


€ 


Eug efectul combinat al forțelor axiale F/2 si al momentelor de încastra 
F M . 
9s = E; a = 600..1000 daN/cm?. 
24, Wa 
Capetele în formă de furcă sînt solicitate la întindere de forța de inerție şi la încovo- 
iere de momentul M =—— "1T — Ws, x fiind distanţa dintre axa pe care actic 
2 


forța si centrul de greutate al secțiunii considerate (fig. 13.30). 

Șuvuburile de stringere se dimensionează la întindere și se verifică la oboseală. Pentru 
secțiunea din filet oa = 400 daN/cm? la motoarele stabile, Ga = 700 ... 1000 daN/e 
la motoarele ușoare, oa < 1 500 daN/cm? pentru mașini speciale (de curse, avion etc.). 


3.5. ARBORI COTITI 


Forma constructivá. Se deosebesc douá tipuri caracteristice de arbori: dintr-o 


gurá bucatá si din mai multe bucáti. Arborii din mat multe bucáti se monteazá pe rt 
menti, în cartere tunel. 


Obignuit fusurile palier alterneazá cu manetoanele, solutia oferind o mare rigid 
tate. Sînt cazuri cînd la două manetoane există un fus palier. În această situație, pentri 
creșterea rigidititii, se mărește diametrul fusurilor palier, se reduce lungimea lor, se în- 
groașe brațele. Fusurile palier au, în general, același diametru. Lungimea lor depinde d 
încărcarea pe care o suportă. La motoarele cu ardere internă ungimile primului și ulti- 
mului palier se aleg tinind seama și de necesitatea prevederii mecanismelor de antrenare 
a agregatelor auxiliare (distribuţie, ventilator etc.) si a volantului. În general, lungimea 
lor este mai mică decît a palierelor centrale. 


Pentru a, reduce greutatea arborelui si a mări rezistența la oboseală fusurile palier 
$i maneton se gáuresc (fig. 13.31). Soluția din fig. 13.31, c oferă rezistența cea mai mare 
la oboseală (de 2—3 ori față de cea din fig. 13.31, a), dar este si cea mai scumpă. De 
aceea se preferă soluția intermediară din fig. 13.31, b. 


Bratele manetoanelor au forme foarte diferite: de la solutia mai veche, paraleli- 
pipedică, pînă la forma eliptică sau circulară, care îndepărtează materialul aflat in exces 
de la extremități și măreşte durabilitatea (fig. 13.32). 
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Forma, dimensiunile $i modul de racordare a brațelor la fusuri au o mare impor- 
supra rezistenței lor la oboseală. Se preferă racordările cu mai multe raze 


13.33, b) sau cu degajare, deoarece se obține o suprafață portantă a palierului mai 


eiul necesar ungerii fusurilor paliere este adus sub presiune din magistrala de ulei, 


xistá de obicei in carter. De aici prin canale, care traversează fusurile palier şi bra- 
uleiul ajunge la fusurile maneton (fig. 13.34). Orificiile de ungere de pe supra- 


fusurilor se plasează în zona unde pe periferia fusului presiunea are valoarea minimă. 


ind concentratori de tensiune, muchiile orificiilor se racordează sau se execută fațete 
sau șanțuri de descărcare. Se mai procedează la îngroșarea pereților fusului, în regiunea 


sau la ecruisarea muchiilor orificiului prin presarea unei bile 


| 
| 
| 
| 
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Fig. 13.34 


Utilizarea, contragreutátilor pentru echilibrarea, forțelor de inerție de rotație si a 
momentelor lor sau pentru descărcarea lagărelor se face luînd în considerare regimul 
de turatii, lungimea, numărul și rigiditatea lagărelor. Contragreutátile fac corp comun 
cu brațul dacă arborele este turnat sau se montează prin îmbinare pe braț. Pentru des- 
cărcarea șuruburilor de prindere contragreutátile sînt prevăzute cu umeri, îmbinare în 
coadă de rîndunică etc. 

Material. Arborele cotit se execută prin forjare sau prin turnare. Forjarea, în func- 
tie de lungimea, arborelui, se face prin matritare (sub 2 m) si liberă. Arborii forjati sînt 
făcuți din oțel carbon (OLC 45, OLC 60) cu o = 70... 80 daN/mm? sau din oțeluri aliate 
cu Cr, Ni, Mo, V cu o = 85... 125 daN/mm?. Arborii turnati se fac din oţel sau din fontă, 
Fonta prezintă următoarele avantaje: proprietăți bune de turnare, bune calități antri- 
frictiune, rezistență la oboseală, amortizează vibraţiile torsionale. Se utilizează sor- 
turile de fontă: fontă maleabilă perlitică, fontă cu grafit nodular, fontă aliată. 

Elemente de calcul. Arborele se dimensionează pe bază de date statistice. 

Arborele cu mai mult de două paliere este o grindă, simplu rezemată, static nede- 
terminată. La calculul de verificare se consideră arborele o grindă discontinuă, formată 
dintr-un număr de părți corespunzător numărului portiunilor dintre două fusuri paliere 

Pentru aprecierea forțelor maxime şi medii care solicită fusurile manetoane si pa- 
liere, se construiesc diagramele polare. 

Diagrama polară se determină grafic si analitic. În cazul cînd pe un fus maneton 
lucrează o singură bielă se obține rezultanta R determinînd forțele Z, T și Fib pentru 
diferite unghiuri ọ (de ex. din 30? în 30%). Direcţia rezultantei este precizată față de axa 
manetonului de unghiul o: 


SENE T 
R = YT? + (Z + Fim); tgẹọ = ———. 
Z + Fi 


În cazul în care pe un fus maneton acționează două biele, Z este suma algebrică a 
forțelor Z corespunzătoare celor două biele, ținînd seama de ordinea de aprindere. 

Și prin metoda grafică (fig. 13.35) se poate determina R. Dintr-un punct M se tra- 
sează, la scară, un cerc cu raza egală cu lungimea bielei. Pe diametrul vertical se ia un 
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5 
meg 


0 18 3) 3 Tyrd 
Fig. 13.35 Fig. 13.36 


segment OM egal, la aceeaşi scară, cu raza manetonului v. Din punctul găsit O se tra- 
sează un cerc de rază oarecare, care se imparte într-un număr de părți (12 sau 24), obti- 
nindu-se punctele 4,, 41, 45, ... Se unește O cu aceste puncte și se prelungesc liniile pînă 
se intersectează cercul cu centrul in M în punctele Pg, P,, Pg... Se unesc aceste puncte 
cu M. La o scară anumită se pune din M pe direcția OM forța Fi, obtinindu-se punc- 
tul Om. Tot din M, pe direcţiile M P;, se pun forţele L, tinind seama de sensul lor si de 


unghiurile o corespunzătoare (ex. p = 30? între direcțiile M P; dacă s-au luat 12 părți), 
obtinindu-se punctele 7, 2, 3... Se unesc aceste puncte și rezultă diagrama polară. Rezul- 
tanta R, la scara forțelor, pentru unghiurile ọ corespunzătoare, este Om 1, 2, 3... 

Pe baza diagramei polare se construiește diagrama desfășurată în coordonate car- 
teziene (fig. 13.36,) a forței rezultante R. Prin planimetrare se obține Heg. 

Diagrama polară a fusului palier se determină analitic tinind seama de poziția ma- 
nivelelor în jurul axei de rotație si de ordinea de aprindere. Luînd ca referință poziţia, 
unui maneton (de ex. primul), se calculează prin fiecare porțiune dintre două fusuri, 
componentele Tp şi Zp care acționează asupra fusurilor paliere: Zp în planul maneto- 
nului de referință, Tp după normala la acest plan. Se iau în considerare: forțele Z si 
T cu care biela (bielele) acționează asupra fusului (fusurilor) manetoane, existente în 
porțiunea considerată, forța Firb si forța centrifugă produsă de maneton (manetoane) 
și contragreutáti. Pentru primul și ultimul fus aceste componente determină reactiu- 
nile Rp ca mărime și direcție gi acestea definesc diagrama polară. Pentru fusurile inter- 
mediare se însumează algebric componentele Zp şi Tp corespunzătoare portiunilor alá- 
turate și mărimile găsite precizează reactiunile în paliere. 
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turate şi pentru regimul de mers în CR de tutti maximă. 
Fusurile paliere sînt solicitate la răsucire după un ciclu asimetric. Efortur 
maxime si minime pentru fusul i sînt precizate de relațiile: 


Mi maz e Mi min (13.€ 
— Ag, l3. 
W 


meg c Ey Omin — 


W»yi pi 


Momentele Mi maz Și Mj min se precizează însumînd momentele produse 
neton, tinind seama de ordinea de aprindere, de la primul pînă la fusul 
My = Tir. 

Coeficientul de siguranță 


Valorile admisibile: cz = 2... 
Fusul maneton este supus la răsucire si incovoiere. Pentru calcuiul coeficie 
de siguranță co şi cz se iau: 


X L Mz magz v E: Mz min b M - 
Tmax — "mim vires" Mo = Tv; 
Wy H p 
e Mz max . Mz min x Vr 
mds > = Cont WEE y 


W 
Zm =Z + Firb 


Coeficientul global c = valorile admisibile ce; — 2...4 
E t t 


Braţele sint solicitate la tracțiune, compresiune, inti pts Şi rásucire 
are loc în două planuri: in planul cotului si în planul normal. Secțiunea de cal 
secțiunea tangentă la fusul palier ABCD (fig. 13.37, c), in geet x efort 


Solicitarea la 
Încovolere În 
p anul. narmal 7 


Solicitarea ia 
[nCOVOIET. 
planul cofuivi 
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avînd valorile cele mai mari. Din figură rezultă: solicitarea la încovoiere în planul nor- 
mal produce eforturi nule în punctul + (fig. 13.37, a); solicitarea la încovoiere în planul 
cotului dă eforturi maxime în punctul x (fig. 13.37, b); eforturi unitare de întindere- 
comprsiune se produc în punctul x (fig. 13.37, c) ; eforturile unitare tangentiale produse 
de momentele de răsucire sînt maxime în punctul + (fig. 13.37, d). 

Rezistenţa la oboseală a braţului este precizată de coeficientul de siguranță global 


Colt ZER a ài ; $ e 
=- —* Coeficientul de siguranță co tine seama de valorile extreme ale efor- 
feb + ca 
turilor unitare de încovoeiere şi compresiune itindere) : 
Mib Zo " s " s 
o = SN SCH Min = Zo a; Zp = 0,5(Z + Fim + Fm) + Fo — Fe (13.63 
YD 4b 


unde: a este distanța dintre axa brațului și mijlocul fusului maneton alăturat; Fm 
F, sînt forțele centrifuge produse respectiv de fusul maneton, braț și de contragret 

Efortul unitar tangential de torsiune necesar pentru determinarea lui cz se ca 
lează cu relația 


Ma 
pes ae, (13.64 
KWg 
unde Mrb 0,5 Tv; K este coeficientul Saint-Venant; (K 0:2 ss 0,3). 


P aanne palier si maneton se verifică si la presiunea maximă și medie, 
existentii unui film de ulei între suprafetele care se freacă: 


, Rmaz Rm xy 
Pmaz = = Pm —» (13.65) 
ld ld 


și d sînt lungimea si diametrul fusului. 

olicitări periculoase sînt produse de vibraţiile torisonale. Se impune determi 
n ra de rezonanţă. Reducerea amplitudinilor vibratiilor torsionale se realizează 
prin modificarea formei şi materialului arborelui (se modifică lungimea, masele care 
produc vibrații etc.). Dacă regimurile de rezonanță nu pot fi evitate constructiv, se mo 
tează amortizoare de vibrații. 
Frecvent se utilizează amortizoare cu frecare uscată sau cu frecare internă. 


e l 


3.6. MANIVELE, EXCENTRICE, CAPETE 
DE CRUCE 


13.6.1. MANIVELE 


Manivelele sînt manuale, dacă sînt acționate cu mîna (fig. 13.38), frontale, Care: 
aplică la capătul arborelui (fig. 13.39) şi cu contramanivelă, dacă sînt solidarizate prin- 
tr-un fus de manivelele frontale (fig. 13.40). 

Manivelele se execută prin forjare din oțeluri carbon cu 50 daN/mm?, oțeluri de 
construcţie aliate cu Ni, Ni—Cr, Mo si Cr— Mo. Se fac manivele si prin turnare din otel 
sau din fontá modificatá, de inaltá rezistentá. Manivelele se preseazá la rece, mai rar 
la cald. Fusul manivelei se fixează pe con și se asigură cu o pană sau cu o piulitá. 
Dimensionarea manivelei se face statistic. Verificarea se face în secțiunea x — x 

3.39) , in regiunea de racordare a bratului manivelei ct butucul mare 
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Forţa R, prin componentele sale Z si T, solicită brațul la încovoiere, torsiune, trac- 
tiune si forfecare. Poziția în punctul mort a manivelei conduce la o forță R maximă. 
În acest caz, forța R solicită manivela la încovoiere şi la întindere (compresiune) în func- 
tie de punctul mort. Cu notatiile din figură, 


o = SEmas?. Rmaz ; (sa = 600... 800 daN/cm?) - (13.66) 
b? bh 


Se verifică gi poziția manivelei aflate la 90°, cînd solicitările sint de încovoiere și 
torsiune: 

6R Rv 
o= 2. t= , (13.67) 
Ab? bit? 


2 ES . 
Orea = Hoi + 4 < oa; 


Valoarea lui $ depinde de raportul 4/b; pentru dimensiunile uzuale ale manivelelor k = 
= 2/9 
[9. 


13.6.2. EXCENTRICE 


Excentricul, din punct de vedere functional, poate fi asimilat cu o manivelá a cá- 
rei rază, excentricitatea, este foarte mică. Acesta servește la transformarea mișcării de 
rotație în mișcare rectilinie-alternativă la mecanismul de distribuție al mașinilor cu abur 
cu distribuție prin sertare, la pompe, prese (fig. 13.41). 

Discul circular 7, făcut din oţel sau din fontă, se rotește în rama-colier 2. din oțel, 
executată din două jumătăți asamblate prin suruburile 3 (două, mai rar patru). Supra- 
fata de frecare a ramei-colier cu discul circular este căptușită cu material antifrictiune. 
De rama inferioară se fixează tija excentricului. 

Dimensionarea se face statistic. 

Se verifică lățimea suprafeței de alunecare a discului la presiunea medie pm, tija 
excentricului la întindere si suruburile de stringere, la întindere. 

Capacul ramei este solicitat la încovoiere: 


3Fmaz(a — do[4) d 
bh? j 


(ca = 40 ... 50 daN/mm?). (13.68) 


13.6.3. CAPETE DE CRUCE 


Capetele de cruce pot fi închise și deschise. Capetele de cruce închise (fig. 13.42) 
se folosesc la mașini mari. 

Corpul capului de cruce se execută, în general, din fontă și, mai rar, în cazul soli- 
citărilor si vitezelor mari, din oțel forjat. Glisierele si patinele se fac din fontă. La viteze 
şi încărcări mari, patinele se căptușesc cu bronz sau cu materiale antifrictiune. Se pre- 
văd canale pentru circulația uleiului. 

Capetele deschise se folosesc la mașini cu simplu sau dublu efect (fig. 13.43). 

La mașinile cu un singur sens de rotaţie, capul de cruce are o singură patină. Maçi- 
nile cu dublu efect au în mod obligatoriu cap de cruce cu două patine. Aceste capete de 
cruce se execută din fontă; cele solicitate intens se fac din oțel forjat. 
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Ee Fer 
P773 NAS 
ada s tă 


EE - z S fetite o d > H A 1 1 
„Îmbinarea capului de cruce cu tija pistonului se face cu pană sau prin filet. I 
dimensiunile capului de cruce se apreciază statistic, cunoscînd diametrul tijei pisto- 
nului, dimensiunile piciorului bielei, condițiile tehnologice de funcționare. 


forma, 


1 


D ` c 111603 1 1 d 
Fusul se verifică la presiunea medie: Pa ME e (Pa = 70... 80 daN[cm?, la 
S D ; Ala 


maşinile Bn abur și fg = 90 ... 110 daN/cm?, la motoarele Diesel mari) si la încovoiere, 
considerîndu-l ca o grindă uniform încărcată. 
Dati le se rerifică P rogi 21 A “A AN 
latinele se verifică la presiune maximă: PA = Nr maz- Forța Ni maz este compusá 
sët? Ee i à ALMA zz 
lin forța normală N54 = F tg d (F este forța care acţionează în tija pistonului), gr 
tatea G a capului d e 


eu- 
i e cruce $i jumătate din greutatea tijei pistonului G+. Se admit presiu- 
nile: pa = 2...3 daN/cm?, pentru patine din fontă și pa 
cu material antifrictiune. 


4 daN/cm?, pentru patine 


Se impune verificarea la încălzire. Aceasta se face prin produsul pv, unde v este vi- 
ieza medie de deplasare a patinelor pe glisiere. Se admite fv = 500 ... 700 J/cm? . s 
pentru patinele căptuşite cu material antifrictiune şi pv = 150... 250 J/cm? S i 
patinele necăptuşite. i i 


- S, pentru 


Tires efte ^l n3 Lett, 3 í ` gi 
. Imbinarea cu paná dintre tija pistonului și capul de cruce se verifică conform cel 


îmbinări. 


a capitolul 
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14. ACTIONÁRI HIDROSTATICE 
SI PNEUMOSTATICE 


14.1. ACTIONÀRI HIDROSTATICE 


NOTATII 

— suprafața de curgere; Tu, Tma — temperatura uleiului, respectiv a mediulu 

— aria rezervorului; ambiant; 

— forța dezvoltată de motor; D — viteza mediului lichid; 

— suprafața de radiaţie a rezervorului; H — capacitatea; 

— înălțimea lichidului în rezervor; A — densitatea momentului transmis; 

nm — turatia de antrenare a pompei, respectiv e — densitatea mediului lichid; 
a motorului; Ul — viscozitatea dinamicá; 
Na — putere de actionare; Tii» p» MM, Nr — randamentul instalaţi 
Nu, Nup, Num — Puteri utile la nivelul instalaţiei motorului si, respectiv, tubulatu 
pompei si, respectiv, motorului; fi; Nm Na — randamentul  volumic, me 

f — presiunea; respectiv, hidraulic. 
Q — debitul; 

INDICI 
a — acţionare n — normal 
€ — contur P — pompá 
k — hidraulic T — tubulatură 
1 — instalatie u — — util 
m  — mecanic D — volumetric 
M  — motor 7 — intrare 
ma — mediu ambiant 2 — ieșire 


14.1.1. GENERALITĂȚI 


Definiție. Actionarea hidrostatică reprezintă un ansamblu de organe şi funcțiuni 
care permit transformarea energiei mecanice a mașinii de antrenare în energie potențială 
(de presiune) a mediului fluid și transportul acestei energii pînă la mecanismul antrenat 
unde este reconvertită în energie mecanică. Actionarea de tip transmisie transferă energii 
de lucru, iar cea de tip comandă-semnale de informare. 

Rol functional. Actionarea hidrostatică — verigă intermediară între mașina de an- 
trenare și mecanismul antrenat — asigură: posibilitatea de a regla manual sau automat, 
continuu sau intermitent, parametrii funcționali ai elementului antrenat; libertatea de 
a plasa elementul de antrenare si cel antrenat în oricare poziție relativă; posibilitatea de 
a realiza orice lege dorită de dependență (sau independență) între elementele antrenor 
şi antrenat. 


T 


Structurá de principiu. Actionarea hidrostaticá cuprinde, în mod necondiționat, 
două elemente de bază: primarul — generator al energiei hidrostatice (pompa volumi 
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acționată de mașina, de antrenare) si secundarul — receptor al energiei hidrostatice (hi- 
dromotor volumic, în cazul actionárii de tip transmisie, sau organ de comandă, în cazul 
actionárii de tip comandă). Între cele două elemente de bază se află o diversitate de ele- 
mente de distribuție, reglaj, comandă, protecție etc. 

Trebuie delimitate net noțiunile privind acționarea hidrostatică, (care folosește gru- 
pul pompă-motor de tip volumic) de cele privind acţionarea hidrodinamicá (care folo- 
sește grupul pompă centrifugă-turbină). Trebuie de asemenea delimitate noțiunile pri- 
vind acționarea hidrostatică de cele privind reglajul automat hidraulic. Cele două do- 
menii se suprapun numai în măsura în care lanțul de execuție al instalaţiei de reglaj 
automat constituie, în fapt, o acţionare hidrostatică. În schimb, în lanțul propriu-zis 
de reglare intră aparate-traductoare, amplificatoare, regulatoare — care nu au decît 
puține contingente cu aparatajul destinat acționării propriu-zise. 

Aplicaţii. Acţionările hidrostatice au cuprins astăzi aproape toate sectoarele cons- 
trucfiei de mașini și se află în continuă, dezvoltare. Asemenea, aplicaţii există în: indus- 
tria utilajelor de tracțiune (rutieră, feroviară, navală, aeriană). în industria ultilajelor 
de ridicat și transportat, în industria minieră, siderurgică și metalurgică, petrolieră, 
energetică, în industria utilajelor de construcții, de mașini-unelte, mașini agricole etc. 
În ansamblul aplicațiilor crește rapid preponderența utilajelor mobile acționate hidro- 
static, față de cele staționare. 

Locul actionárii hidrostatice in asamblul mijloacelor de transmitere a energiei. 
Criteriile esenţiale care determină locul acestui tip de acţionare sînt: densitatea A a 


momentului M transmis cu un volum geometric V; adică A = ; comportarea 
sub sarcină a transmisiei privită sub două aspecte — capacitatea de realizare a depla- 
sărilor precise şi capacitatea de autoadaptabilitate la sarcină; capacitatea, de reglaj, 
manual sau automat, a parametrilor de lucru. 

Compararea, după aceste criterii, a transmisiei hidrostatice cu cele de tip mecanic, 
hidrodinamic și electric duce la următoarea acoperire aproximativă a cîmpului de apli- 
cafii industriale: 

— între 0—100 CP: domeniu comun al transmisiilor mecanice Si hidrostatice; 

— între 100—350 CP: domeniu comun al transmisiilor hidrostatice $i hidrodinamice ; 

— intre 350— 1 100 CP: domeniu aproape exclusiv al transmisiilor hidrodinamice; 
intre 1 100—2 000 CP: domeniu comun al transmisiilor hidrodinamice și electrice; 
peste 2 000 CP: domeniu aproape exclusiv al transmisiilor electrice. 


] 


14.1.2. STANDARDE, RECOMANDÁRI, MATERIALE TEHNICE 
ÎNDRUMĂT OARE 


Standardele elaborate în R.S.R. referitoare la acest subiect sînt cuprinse în grupa 
C64. În ultimii ani s-au elaborat standarde pe fiecare categorie de echipamente tipi- 
zate de acţionare hidraulică (pompe, motoare, aparataj, elemente auxiliare). 


În cadrul ISO a fost înființat din anul 1970 un comitet special pentru hidraulică 
şi pneumatică, TC 131, care are un program complet de elaborare esalonatá de recoman- 
dári ISO privind acest domeniu. 

În cadrul Comisiei permanente pentru construcții de maşini a CAER există un organ 
permanent pentru hidraulică si pneumatică, al cărui scop esenţial este crearea unui sis- 
tem unitar de hidraulică și pneumaticá pentru țările membre CAER St RS-FA. 

În R.S.R. există un material tehnic îndrumător, MTI 26-66, privind calculul insta- 
lațiilor de acţionare hidrostatică (normă M.I.C.M.). 
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14.1.3. LEGI FUNDAMENTALE ALE ACTIONARII 
HIDROSTATICE 


14.1.3.1. LEGI DE CONSERVARE. Conservarea masei (a debitului masic, sau 
volumic). Legea generală de conservare a materiei, aplicată la volumul fluid de control 
Ve (fig. 14.1), avînd aria de control Ag, se formulează astfel: debitul masic care intră 
este egal cu debitul masic care iese plus cel acumulat: 


| Qn dAe = _ me — xl QUe- (14.1) 
Ac 


În regim staționar, aplicată la exemplul din fig. 14.2, această lege ia forma v,4, = 
= və iar în regim dinamic, 


Conservarea cantității de mișcare. Legea a doua a lui Newton, aplicată la volumul 
fiuid de control Ve (v. fig. 14.1), conduce la egalitatea dintre variația cantității de miş- 
care a masei fluide din V, si forța F, rezultată pe Ag, avînd componentele: 

d E 
Pama DÀ Pon ide eony rondde (14.2) 
d? Ve Ac 
În regim staționar, aplicată la exemplul din fig. 14.3, această lege determină forța, 
de propulsie Fa = oA,v,(vg — v1). În regim dinamic, aplicată la exemplul din fig. 14.4., 
r = D 
dQ 
x di id E E atat 
legea determină căderea de presiune Ap rezultată din accelerarea debitului Sg (așa 
e S 
numita inertantá fluidă): 
eL dQ 


Ap = 4 1 = 
P > Pi — Pa m dé 
A An IT "i 
C L ER | 
— vi 2 x 
Ki di Yo | 
d A ER 
E 2d e 
Fig. 14.1 Fig. 14.2 
E 
Le 
Vu V 
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We Conservarea energiei. Legea întîi a termo- 
E dinamicii, aplicatá la volumul fluid de control 
| din fig. 14.1, aratá cá energia fluidului pe aria 
| de control (intrare minus iesire) se transformá 
in lucru mecanic W (transmis, simbolic, unui 
arbore) plus căldura evacuată Om, plus sporul 
æ de energie internă E a volumului de control: 


ER 
2 r$ E 
——4 82 — | on dAc= 
Ach p 2 
g 
aW dOy , dE 
e ; e e Breet 14.3) 
Fig = f ( 
Fig. 14.5 SC hs 
Aplicatá in regim stationar, pentru cazul din f 14.5. — in 


iimii z sint neglijabile — relația devine: 


f v f. v} , dW][dt + dQyw/dt 
um i — d e d " 


e 2 pe 2 Wig 


14.1.3.2. ELEM TE DINAMICE FUNDAMENTALE ÎN ACȚIONAREA 
DROSTATICĂ. Capacitatea fluidă este un element hidraulic pur în ca 
mulată ca o funcție de presiune. 
Inertanfa fluidă este un element hidraulic pur în care energia este 
accelerarea masei de lichid transvazate. 
Rezistenţa fluidă este un element hidraulic pur care consumă ene 


HI- 


re energia este acu- 


acumulatá prin 


rgie prin frecári 
pieselor prin care are 


nterioare in mediul lichid si prin frecári intre acest mediu $i peretii 


lk 


)C curgerea. 


Sursa fluidd este un element hidraulic pur care transformá o e 


nergie (mecanicá sau 
lere de nivel) i 


n energie hidrostaticá, pe care o transmite mediului lichid de lucru. 
fig. 14.6 sînt redate relaţiile de bază ale acestor elemente fundamentale. 

4.1.3.3. LEGI DE CURGERE. Curgerea mediului lichid prin orificii, inclusiv 
pierderile de presiune cauzate de această curgere, depind de forma și diemensiunile pie- 
selor prin care are loc curgerea si de viteza mediului condus. C 


vdp 


urgerea poate îi lami- 


ară, dacă Re = 


< Reer și turbulentă, dacă Re > Reg. lorile critice ale nu- 


márului Reynolds variazá in functie de forma pasajului, unele dintre cele mai intilnite 


p: 
Í 


fiind redate în fig. 14.7. De obicei, cunoscînd această formă, se alege 


Formulele pentru calculul pierderilor de presiune, pentru cîteva din cel 
1 je, sint arátate in fig. 14.8. 

14.1.3.4. ALTE RELATII IMPORTANTE. Relatii privind transmiterea puterii, 
forțelor și momentelor. La nivelul instalaţiei integrale 


e mai uzuale forme 
1 n 


u = sälstnchkei = MiNai. (1254) 
La nivelul generatorului hidrostatic (pompei) 
Nap = NonmnnNa = TpNa, (14.5) 
3 AT Nup Qp : 7 
un Na = — = și Q =V pna 
Ur 612mp 
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La nivelul motorului hidrostatic: 


Num = MohmnnNa = TimNa; (14.6) 
N = 22 Za, — d 
612 Tu Vu 
Fu = Ai: 
MF, 
2n 


Relaţii privind bilanțul termic. Puterea N; = (1 — 1:)'Ny4 transformată în căldură 
în timpul A? este Qu = AN,At. Pentru un calcul preliminar al temperaturii uleiului poate 
fi folosită relația 
Qv 
Tu = Tma + DER, (14.7) 


kcal 


în care K & 10 —————; 
m?. h. grd 


Un calcul exact al temperaturii momentane și al celei de stabilizare este mult 
mai dificil. 


14.1.4. FLUIDELE UTILIZATE ÎN ACTIONÁRI 
HIDROSTATICE 


Tipurile de fluide cele mai frecvent utilizate sînt uleiurile minerale aditivate. În 
proporție din ce in ce mai redusă sînt folosite ca medii de lucru apa sau emulsiile. În 
unele situaţii speciale se folosesc și lichide speciale, cum sînt amestecul de apă-glicerină, 
sau fluidele hidraulice sintetice (diesterii, silicat-esterii sau fluidele siliconice). 

În instalaţiile hidraulice ale utilajelor fabricate în R.S.R. se folosesc cu precădere 
uleiurile de turbină Tb5003 şi Tb5005, STAS 731-49 și uleiurile hidraulice din norma 
departamentală a Ministerului Industriei Chimice. 


14.1.5, ECHIPAMENTUL UNIVERSAL DE ACŢIONARE 
HIDROSTATICĂ 


Generatoarele hidrostatice transformă energia mecanică a motorului de antrenare în 
energie hidrostatică şi o transmit mediului lichid aspirat din bazin și refulat pe conducta 
de presiune către motorul hidrostatic. Aceste generatoare sînt pompe de tip volumic, 
ale căror caracteristici funcționale sînt indicate în fig. 14.9. Parametrii principali ai 
pompelor volumice sînt: presiunea maximă de lucru, care determină tipul de pompă; 
debitul maxim, care determină mărimea acesteia; turatia de antrenare. Tendința mo- 
dernă de a scădea greutatea specifică (pe unitatea de putere) a transmisiei hidrostatice 
se realizează prin două mijloace: creşterea turatiei de antrenare, care la pompele avînd 
organele active în mișcare de rotaţie tinde către 3 000—4 000 rot/min; creșterea presiu- 
nilor de lucru, care la pompele cu organe active în mișcare combinată de rotaţie și al- 
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ternativă tinde către 320— 400 daN/cm?. Pompele cu organe active în mișcare de rotati 
cu roti dințate, cu palete, cu șurub) avansează lichidul în mod continuu, sînt mai ief- 
tine, dar cu presiuni de lucru și randamente volumice mai scăzute. Pompele cu organe 
active în mișcarea alternativă (cu pistoane radiale, axiale și în linie) sînt mai scumpe 
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Prod narruce 


E | "A Caracteristica fegretica 
E a pormpelor h/drostal 
" ; Caracternsticareula 


J apormpelor hidrostatice 
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Fig. 14.9 


dar au presiuni de lucru si randamente mai ridicate. Toate pompele volumice au debitul 
pulsatoriu (cu exceptia celor cu surub) si sint, in general, autoamorsabile. Criteriul de- 
terminant de clasificare a pompelor volumice, din punctul de vedere al folosirii lor in 
schemele de actionare, le separă in pompe de debit constant si pompe de debit reglabil 
manual sau automat. 

În fig. 14.10 sînt reproduse schițe caracteristice pentru cele mai uzuale tipuri de 
pompe volumice (a — pompă cu roti dințate; b — pompă cu pistoane radiale; c și d — 
pompe cu pistoane axiale). În tabelul 14.1 sînt sintetizati parametrii de bază ai princi- 
palelor categorii de pompe tipizate, cu evoluția lor preliminară pentru perioada 1975— 
1980. În fig. 14.11 sînt concentrate principalele relaţii existente între parametrii de bază 
ai pompelor: puterea N [kW], debitul Q [l/min], momentul M [daN - m] si capacitatea 
V [cm?[rot]. 

Motoavele hidrostatice transformă energia hidrostaticá a mediului hidraulic debitat 
de pompă în energie mecanică și o transmite mecanismelor acționate. Motoarele hidro- 
statice sînt exclusiv de tip volumic. La utilajele mobile sînt folosite atît motoarele rec- 
tilinii (cilindrii hidraulici), cît și motoarele rotative. La utilajele fixe sînt folosite în deo- 
sebi motoarele rectilinii si, rar, motoare rotative si oscilante. 

Cilindrii hidraulici pot fi cu plunger (fig. 14.12, a) sau cu piston (fig. 14.12, b) cu 
simplă sau dublă acțiune, cu tijă uni—sau bilaterală, cu sau fără frinare. Motoarele hi- 
draulice rotative de turație normală sînt, din punct de vedere constructiv, identice cu 
pompele volumice de tip corespunzător. Există si construcții speciale de motoare hidrau- 
lice rotative de turație joasă. 

Trebuie menționat însă că, dacă orice motor hidraulic poate fi folosit ca pompă 
(prin schimbarea gradientului de presiune, așa încît acesta să acționeze nu în sens con- 
trar vectorului de viteză al organului activ, ca motor, ci în același sens), nu orice pompă 
poate fi folosită si ca motor (de ex. pompele cu pistoane cu distribuție prin supape, 
sau pompele cu roti dințate, fără echilibrare radială si ansambluri speciale de lăgăru 
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Parametrii principali ai motoarelor rectilinii sint: presiunea maximá de lucru, dia- 
metrele pistonului si tijei si cursa maximă utilă, iar ai motoarelor rotative sînt: presiunea 
maximă, capacitatea maximă si turatiile minimă si maximă. 

În cazul sistemelor hidrostatice în care se folosește un grup pompă-motor rotativ, 
ambele reglabile, relaţiile dintre debitul Q, turatiile n, momentele M și puterile N sînt 
date în diagrama din fig. 14.13. În tabelul 14.2 sint sintetizati parametrii de bază ai 
principalelor categorii de cilindri hidraulici tipizati, cu evoluția lor preliminatá pentru 
perioada 1975— 1980. 

Aparatele pentru reglarea presiunii (supape de presiune) sînt aparate hidrostatice 
care limitează presiunea în circuitele instalaţiei de acţionare hidrostatică sau realizează 
succesiunea automată între unele faze ale ciclului de lucru. Din punct de vedere func- 
tional, supapele de presiune se împart în două categorii: supape normal-inchise, care li- 
mitează presiunea pe circuitul de intrare în supapă şi supape normal-deschise, care limi- 
tează presiunea, pe circuitul de ieşire din su- 
papă. Parametrii principali ai acestor apa- ml 
rate sînt: presiunea maximă de reglaj si des- m 
chiderea lor nominală (sau debitul maxim ți 
traversat). Din punct de vedere constructiv, Wi 
supapele de presiune pot fi: cu comandă directă 
(fig. 14.14, a şi b) sau pilotată (fig. 14.14, c și 4), 
cu comandă hidraulică internă sau externă, 
sau cu comanda electrică (fig. 14.14, 3), 


pentru montare pe panou (fig. 14.14,5,c,d, H a E D H 
f. k) sau pe țeavă (fig. 14.14 a şi g), cu e m à 


(fig. 14.14, j si k) sau fără supape de ocolire. Fig. 14.13 
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Tabelul 14.2 


Parametrii de bază ai principalelor categorii de cilindri hidraulici 
PR aaaaaaaaaaaaaaaaaaaaaaasasassasasassasasassasstl— 
Viteza maximă, 


Presiunea maxi- Diametrul de lucru, mm 


mă, daN/em? m/s 
ipul "i See 
Tipul, de cilindru Anul Anul Anul 
1970 | 1975 | 1980 1970 1975 1980 1970| 1975 | 1980 


Cilindru cu 


| 
200 [320 T | 
| 


| 
| 
| 


plunjer 50—200 50—320 50—320 10,4[10,7| 1 
Cilindru cu | | 
piston 160 |320 [400 40—160 |  40—320 40—400 |0,3/0,610,8 


Citeva din variantele constructive de bazá sint schitate in fig. 14.14, iar in tabe- 
lul 14.3 sint dati parametrii de bazá ai principalelor categorii de aparate hidraulice (in- 
clusiv supapele cu presiune), cu evoluția lor preliminată pentru perioada 1975— 1980. 


Tabelul 14.3 
Parametrii de bază ai principalelor categorii de aparate hidraulice 


| Presiunea maximă, daN/cm? Deschiderea nominală, mm 


| 
Tipul de aparate Anul Anul 


1970 1975 1980 1970 1975 1980 


- 
Aparate pentru reglarea presi- | 
unii (supape de presiune) | 


160—200, 320— 400| 400— 500| 6—32 4—40| 2—50 


| 


Aparate pentru distribuția 


| 
| 160 320 400 


debitului (distribuitoare) 6—32 4— 40| 2—50 
Aparate pentru reglarea debi- | 
tului (rezistențe hidraulice) | 160 | 200 200 6—20 4—20| 4—20 


Aparate pentru distribuția debitului (distribuitoarele) sînt aparate hidrostatice care 
dirijează debitele de lichid pe circuite, in conformitate cu ciclul de lucru al motoarelor 
hidraulice, la comenzi (manuale, mecanice, pneumatice sau electrice) primite din afara 
instalaţiei hidraulice. Natura comenzii este unul din factorii principali care diferențiază 
variantele de distribuitoare. Alti factori sînt: modul de realizare a mişcării organului 
de distribuţie (deplasare rectilinie sau de rotaţie), schema hidraulică de distribuţie, 
modul de montare în instalaţie (pe panou sau pe țeavă); numărul de unități de distri- 
butie asociate (distribuitoare individuale sau multiple). 
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Fig. 14.15 


Cîteva din variantele constructive de bază pentru distribuitoare individuale si ba- 
terie sint indicate in fig. 14.15 (a — distribuitor cu comandá manuali; b — cu comandá 


mecanicá; c — cu comandá electricá; d — cu comandà electrohidraulicá), iar parametrii 
lor de bazá ín tabelul 14.4. 


Aparatele pentru reglarea debitului (rezistentele hidraulice) sînt aparate care reali- 
zează — în general cu concursul unor supape de descărcare montate în amonte de ele— 
reglarea debitului pe circuitele de lucru, prin varierea unor elemente de rezistență hidrau- 
lică, care creează pierderi de presiune locale sau liniare. Din punct de vedere funcțional, 
rezistentele se împart în: rezistențe simple (drosele — fig. 14.16, a), care realizează exclu- 
Siv funcția de creare și reglare a unei restricții la curgerea mediului de lucru ; rezistențe 
cu supapă stabilizatoare (regulatoare de viteză — fig. 14.16, b) care, pe lîngă funcția 
de drosel, asigură, prin varierea automată a rezistenței auxiliare create de supapa sta- 
bilizatoare, menținerea constantă a valorii debitului reglat, indiferent de variația sar- 
cinii (în unele construcții speciale şi indiferent de variația temperaturii de lucru). 

Parametrii principali ai rezistențelor hidraulice (v. tabelul 14.3) sînt: presiunea, 
maximă de lucru, deschiderea nominală, debitele maxim $i minim reglat. Constructiv, 
rezistentele pot fi: rezistente simple — in variantá de montaj în panou (în general, 
pentru utilaje staționare) sau în țeavă (în general, pentru utilaje mobile); cu sau fără 
supapă de ocolire — sau regulatoare de viteză cu două sau trei căi. 
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Aparate pentru controlul circuitelor sint următoarele: 

— Supapele de succesiune, care sînt supape de presiune normal-închise, cu co- 
mandá internă. Acestea asigură, în principiu, ca circuitul din aval de ele să primească 
debit numai după ce în circuitul din amonte se atinge valoarea, prestabilită de presiune. 

— Supapele de sens, care sînt aparate ce permit circulația lichidului pe un circuit 
într-un singur sens. Acestea pot fi: cu sens unic nedeblocabile (fig. 14.17, 4); cu sens 
unic deblocabile (pilotate — fig. 14.17, b), la care sensul interzis de curgere poate fi 
deblocat printr-o comandă hidraulică externă. 

— Releele de presiune (fig. 14.18), care sînt aparate ce convertesc un semnal hi- 
draulic de presiune într-un semnal electric. 

— Releele de timp hidraulice (fig. 14.19) aparate care după primirea unui semnal hi- 
draulic de intrare şi după trecerea unui timp prereglat, emit un semnal hidraulic de ieșire. 

Filtrele de ulei sînt elemente destinate să rețină impuritátile provenite din rezervor, 
din aparatele din schemă, de pe conducte și din mediul hidraulic însuși. Se deosebesc: 
filtre de aspirație (sorburi), filtre de presiune (ce se montează pe refularea pompei — 
fig. 14.20, a) și filtre de retur (ce se montează pe evacuarea din hidromotor — fig. 14.20, b). 
După construcția cartusului filtrant, există filtre cu reținerea impurităților la suprafață (cu 
sită, cu discuri, cu hîrtie, cu magnet) sau în adincime (cu píslá, cu material sinterizat) 


GE 


Fig. 14.16 


Finetea de filtrare, capacitatea de filtrare şi viteza de inbicsire depind de tipul elementului 
filtrant. Finetea poate merge de la 5 um (la material sinterizat) pînă la 200 um (la sită). 

Acumulatoarele hidropneumatice sînt generatoare hidrostatice avînd ca agent motor 
un gaz sub presiune (de obicei azot). Sînt folosite, în principiu, pentru următoarele sco- 
puri: livrarea, în timp scurt, la o fază activă, a unui volum limitat de lichid acumulat 
în timpul fazelor pasive precedente; amortizarea pulsatiilor debitului refulat de pompa 
volumică ; reducerea temperaturii lichidului pe circuitul de lucru ; preluarea loviturilor 
de berbec care apar în sistem; folosirea ca energie hidrostatică de securitate; compen- 
sarea pierderilor în circuitele sub presiune închise. Cele mai utilizate construcții de acu- 
mulatoare sînt zu cameră de cauciuc (fig. 14.21, a) sau cu piston (fig. 14.21, b) 
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Fig. 14.22 


Elementele de îmbinare servesc la realizarea conexiunii demontabile între conductă 
şi corpul aparatului, sau între două conducte. După modul de realizare a etanșării, îm- 
binarea poate fi făcută cu garnitură de cauciuc sau cu etanșare metal pe metal (țeavă 
rebordurată, bucşă de etanșare, inel ermeto etc.). După forma geometrică, elementul de 
îmbinare poate fi de tipul: racord drept, cot, teu, cruce etc. În fig. 14.22 sînt schitate 
cîteva tipuri de elemente de îmbinare. 


14.1.6. SCHEME CARACTERISTICE DE ACŢIONARE 
HIDROSTATICĂ 


14.1.6.1. SCHEME ÎN CIRCUIT DESCHIS, ÎNCHIS ȘI SEMIÎNCHIS. Ase- 
menea scheme se diferențiază prin modul de legare reciprocă a pompei și a motorului 
hidrostatic. 

Schemele în circuit deschis (fig. 14.23) se utilizează atît pentru hidromotoare rec- 
tilinii, cât şi rotitoare. Caracteristica lor este că uleiul „lucrat“ din hidromotorul 2 este 
restituit în bazin. Pompa 7 este antrenată într-un. singur sens de rotație și aspiră uleiul 
direct din bazin. Schimbarea sensului de mișcare a motorului se face prin distribuitorul 3. 
Avantaje: răcire bună a uleiului în circuit, posibilitate de acţionare cu motor rectili- 
niu (cu capacități de aspirație-refulare diferite). Dezavantaje: pompa trebuie să aibă 
bune calități de aspirație; inversarea sensului de acţionare soli- 
cită organe suplimentare; bazinul trebuie să aibă capacitate 
mare (de cca 5— 10 ori debitul pompei.) 

Schemele în circuit închis (fig. 14.24) se utilizează numai 
pentru hidromotoare rotitoare. Caracteristica lor este că uleiul 
evacuat din hidromotorul 2 este dirijat direct spre conducta de 
aspirație a pompei 7. Din această cauză, rezervorul poate fi de 
capacitate mică, atît cît trebuie să permită funcționarea corectă 
a pompei 3 de supraalimentare, care pentru acoperirea pierde- 
rilor, trebuie să aibă un debit de 10—20% din debitul 
pompei 7. Schimbarea sensului motorului poate fi făcută prin 
schimbarea sensului de refulare al pompei. Pentru răcirea debi- 
tului, cca 5% din acesta este eliminat din circuitul închis si 
trecut prin rácitorul 4. Asemenea, scheme se utilizează în special 
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în instalaţiile utilajelor mobile, care solicită folosirea de bazine de mică capacitate. 
Avantajele și dezavantajele, în general, sînt în raport invers cu cele de la schemele în 
circuit deschis. 

Schemele în circuit semiînchis (fig. 14.25) sînt alcătuite pe principiul celor în circuit 
închis, dar utilizate pentru hidromotoare rectilinii (cu capacități de aspiratie-refulare 
diferite): La mișcarea spre dreapta a pistonului hidromotorului 2, diferența de debit nece- 
sară pompei 7 este aspirată din bazin printr-una din supapele 4 (în funcție de sensul 
de rotire a pompei). La mișcarea spre stînga, debitul care depășește capacitatea de aspi- 
ratie a pompei este deversat prin distribuitorul 3. 

14.1.6.2. SCHEME DE UTILIZARE A GENERATOARELOR HIDROSTATICE. 
Utilizarea pompelor volumice de debit constant. Aceste pompe pot fi cuplate la circuit 
ca generator individual (fig. 14.26, a) sau ca generatori multipli, în paralel (fig. 14.26,b) 
sau în serie (fig. 14.26, c). La cuplarea în paralel este uneori necesară utilizarea unor 
supape de sens 7, fie pentru izolarea debitelor, în cazul în care acestea trebuie separate 
prin nivelul de presiune admisibil (dat de sigurantele 2), fie pentru funcționare alternativă 
a generatoarelor. La cuplarea în serie, legăturile dintre pompe trebuie protejate cu supapele 
de siguranță 3. Pompele de debit constant sînt utilizate în schemele la care este posibil, 
de-a lungul întregului ciclu funcțional, accesul integral al debitului livrat de pompe în 
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Fig. 14.26 


motoarele consumatoare. În cazul în care este necesară reglarea vitezei acestor motoare, 
utilizarea pompelor de debit constant trebuie să fie făcută cu precauție pentru ca puterea 
disipată să nu depăşească aproximativ o treime din puterea instalată și să nu conducă 
la rezervoare sau răcitoare prea mari. 
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Fig. 14.29 


Utilizarea pompelor volumice de debit reglabil manual. În cazul pompelor de debit 
reglabil manual sînt, în general, valabile indicaţiile de la pompele cu debit constant, 
cu deosebirea, că posibilitatea adaptării manuale a debitului livrat la nevoile efective 
ale consumatorilor micșorează energia disipată, inclusiv pericolul de încălzire. Dispoziti- 
vul de comandă, care — în general — se atașează la pompa reglabilă, poate fi: cu comandă 
directă (cu șurub, cu tijă sau cu cep — fig. 14.27, a); cu comandă indirectă hidraulică 
(fig. 14.27, b) sau electrică (fig. 14.27, c). 

Utilizarea pompelor volumice de debit variabil automat. Ín acest caz, debitul este 
reglatautomat prin: dispozitive de reglat puterea (capabile să mențină automat un moment 
constant la o presiune variabilă — fig. 14.28, a) ; dispozitive de reglat presiunea (capabile 
să limiteze presiunea maximă la un plafon constant — fig. 14.28, 5) ; dispozitive de reglat 
capacitatea (capabile să mențină un debit constant la o turație de antrenare variabilă 
— fig. 14.28, c) ; dispozitive de reglare combinate (a momentului și a presiunii maxime). 

Utilizarea pompelor volumice de debit servoreglabil, cu sau fără variere automată, 
Aceste pompe se folosesc cu dispozitive de telereglare manuală (fig. 14.29, a), precum și 
cu anexe de reglare automată a puterii (fig. 14.29, b) sau a presiunii maxime (fig. 14.29, c). 
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Utilizarea acumulatoarelor oleo-pneumatice. În principiu, acumulatoarele pot fi 
utilizate pentru: amortizarea, șocurilor la comutarea organelor de distribuţie (fig. 14.30, a); 
menținerea pe timpul fazei de strîngere a unui hidromotor a presiunii de strîngere, cu 
consum minim de putere (pompa 7 este descărcată liber la bazin prin acțiunea combinată, 
a manometrului cu contacte electrice 2 $i a distribuitorului electromagnetic 3 —fig. 14.30, b) ; 
micsorarea puterii consumate la faza de deplasare rapidá a cilindrului 4 (cu ajutorul 
acumulatorului mare 5) si la faza de stringere (cu ajutorul acumulatorului mic 6 — 
fig. 14.30, c). 

14.1.6.3. SCHEME DE REGLARE A PRESIUNILOR ÎN CIRCUITE. În principiu, 
pentru această reglare sînt folosite supape de presiune de două categorii: normal-închise 
(fig. 14.31, a—e şi g) şi normal-deschise (fig. 14.31, f). În cazul din fig. 14.31, a, supapa 
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normal-închisă este utilizată pentru descărcare (siguranță). În cazul din fig. 14.31, b 
supapele normal-inchise sint inseriate pentru obtinerea a trei presiuni diferite pe circuitele 
de lucru iar în cazul din fig. 14.31, c supapele sînt inseriate pentru obținerea unor pre- 
siuni însumate, în trepte. Cazul din fig. 14.31, d reprezintă situația folosirii unei supape 
normal-închise 3 ca supapă de succesiune (cilindrul 7 nu avansează pînă ce nu se obține 
o anumită presiune, de obicei prin epuizarea avansului cilindrului 2). În cazul din 
fig. 14.31, e supapa normal închisă 7 este folosită ca supapă de descărcare a șocului hidra- 
ulic care ar putea lua naștere la blocarea, prin distribuitorul 3, a cursei de coborire a cilin- 
drului 2. De obicei, pe conducta opusă celei pe care poate apărea șocul hidraulic se montează 
o supapă de anti-cavitatie 4. În cazul din fig. 14.31, f supapa normal-deschisá 3 limitează 
presiunea maximă la care va lucra cilindrul 7, la o valoare interioară presiunii la care 
poate lucra cilindrul 2, reglată cu supapa normal-inchisá 4. În cazul din fig. 14.31, g est 
utilizată o supapă normal-inchisá cu descărcare automată: la epuizarea cursei ci indrului 4 
presiunea crește, acumulatorul 2 deschide supapa 7, care permite descărcarea liberă 
(fără presiune) a debitului pompei. Supapa de sens 3 evită golirea acumulatorului prin 
supapă, aceasta mentinind o presiune constantă pe cilindrul 4, prin acoperea numai a 
eventualelor scurgeri de lichide din circuitul închis. 
14.1.6.4. SCHEME DE REGLARE A DEBITELOR ÎN CIRCUITE. Reglarea 
debitului se poate realiza fie prin cuplarea succesivă a mai multor pompe de debit constant 
la același circuit, fie prin reglarea capacității pompei sau motorului hidrauiic, fie — în 
cazul utilizării de pompe de debit constant — prin eliminarea la bazin a unui debit pom- 
pat, care, la faza respectivă, este excendentar. În acest ultim caz se utilizează mai multe 
soluții de principiu: plasarea unei rezistențe hidraulice reglabile 7 (drosel) pe admisa 
motorului și, implicit, deversarea debitului excedentar prin supapa 2 (fig. 14.32, a); 
plasarea droselului pe evacuarea din motor (fig. 14.32, b); plasarea droselului în paralei 
cu motorul (fig. 14.32, c). Cele trei soluții permit reglarea debitului util la motor, dar nu 
asigură menținerea constantă a debitului reglat în cazul în care sarcina pe motor variază. 
Într-un asemenea caz trebuie utilizat: un regulator de viteză cu trei căi (format din dro- 
selul 7 şi supapa stabilizatoare normal- închisă : 2), plasat pe admisia motorului (fig. 14.32, d 
un regula tor de viteză cu două căi (format din droselul 7 și supapa stabilizatoare normal- 
deschisă 2), plasat de obicei pe evacuarea motorului (fig. 14.32, e); un regulator de viteză 


r 
m 


Fig. 14.32 


cu trei bx avînd droselul 7 plasat pe evacuarea motorului și supapa stabilizatoare normal- 
închisă 2 plasată pe admisie (fig. 14.32, f). 

14.1.6.5. SCHEME DE MONTARE A FILTRELOR ÎN CIRCUITE. Filtrele pot 
fi montate în schemă pentru: 

— filtrarea integrală a debitului vehiculat de pompa principală a sistemului cu filtrul 
plasat pe: admisia pompei (filtre de aspirație sau sorburi, cu finețe mică — fig. 14.55, a) ; 
retularea pompei (filtre de presiune, cu finețe mare — fig. 14.55, b) ; evacuarea din hidro- 
motor (filtre de retur, cu finețe medie — fig. 14.33, 6); 
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— filtrarea integralá a debitului vehiculat de o pompá auxiliará, destinatá special 
acestui scop (fig. 14.33, d); 

— filtrarea parțială a debitului vehiculat de pompa principală a sistemului cu filtrul 
plasat pe: circuitul de evacuare din supapa de siguranță (fig. 14.33, e); circuitul de eva- 
cuare din hidromotor (fig. 14.33, f). 

14.1.6.6. SCHEME DE SINCRONIZARE A DEPLASĂRII MAI MULTOR 
HIDROMOTOARE. Aceastá problemá se pune ín acele situatii in care douá sau mai 
multe hidromotoare trebuie să aibă o deplasare sincronă, pe tot parcursul mișcării lor, 
sau egalizată la capete de cursă, desi sînt alimentate de la o aceeași pompă. Soluţiile aces- 
tor probleme sînt multiple, cele mai importante dintre acestea fiind indicate în fig. 14.34: 
sincronizarea cilindrilor 7 si 2 poate fi asigurată de ri ni mecanică rigidă 3 dintre 
aceștia (fig. 14.34, a); deplasarea sincronă a “cilindrilor 7 si 2 rezultă din faptul cá "oy" 
sint alimentati cu pompe diferite, de debit egal (fig. 14.34, b) ; deplasarea cilindrilor 7 si 2 
este egalizatá la cap de cursă prin acțiunea supapei de succesiune 3 si a supapelor de 
sens 4 (fig. 14.34, c) sau prin actiunea combinatá a contactorilor 3 si a distribuitorului 
electromagnetic 4 (fig. 14.34, d); sincronizarea deplas ii cilindrilor 7 si 2 se datorește 
legăturii mecanice rigide dintre motoarele de sincronizare 3 si 4, prin intermediul cărora 
cilindrii sint alimentati (fig. 14.34, e — motoarele pot fi plasate si pe evacuarea din cilin- 
dri); rotirea motoarelor 7 si 2 este sincronizată datorită acțiunii combinate a pompelor 

ajutătoare 3, 4 şi 5 si a supapelor normal-deschise 6 si 7 (fig. 14.34, f) ; reglarea deplasării 
aproximativ sincrone a cilindrilor 7 şi 2 cu ajutorul droselelor 3 (fig. 14.34, g); o a ru 
zare exactă se obține prin utilizarea regulatoarelor de viteză cu trei cái (fig. 14.34, 7); 
sincronizare exactă, dar pe o plajă restrînsă de viteze, se poate realiza cu un aparat mai 
simplu, 3, numit divizor de debit (fig. 14.34, i). 

14.1.6.7. SCHEME DE TRACȚIUNE HIDROSTATICÁ PENTRU VEHICULE. 

Tractiunea hidrostatică constă, în principiu, în transformarea integrală sau RE p a 
nergiei mecanice a motorului termic în energie hidrostatică — cu parametrii de baz 
reglabili continuu — transportarea energiei hidrostatice Şi retransformarea ei in energie 
iecanicá ce se transmite axului sau roţilor motoare. În fapt, tracţiunea hidrostatică 
constă în intercalarea între motorul termic și axul sau roțile motoare a unui transformator 
hidrostatic, format dintr-o pompă volumică și unul, două sau patru hidromotoare. 


Transformatoare cu transformarea integrală a energiei mecanice în energie hidrostaticá 
la care transportul energiei de la motorul termic la roțile motoare se face exclusiv prin 
intermediul transmisiei hidrostatice. Schemele de principiu ale acestor transformatoare, 
precum și curbele lor caracteristice (care exprimă modul de variaţie a presiunii p, capaci- 
tátilor pompá-motor Vp şi V y, în ipoteza utilizării puterii integrale a puterii N a moto- 
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Fig. 14.34 


rului termic în întregul domeniu al raportului de transmisie n;/ne) sînt date in fig. 14.35, a, 
pentru capacități egale Vy = Vp (pompă reglabilă, motor fix, presiune variabilă) si 
14.35, b pentru capacități neegale Vy = 4V p (pompă reglabilă, motor reglabil, presiune 
constantă). 

Transformatoare cu transformarea parțială a energiei mecanice în energie "hidrostaticá 
la care transportul energiei de la motorul termic la roțile motoare se face parțial mecanic 
și parțial prin intermediul transmisiei hidrostatice (prin derivarea internă a puterii). 

n principiu, construcția unui asemenea transformator cuprinde reacția mecanică I' (o 
legătură mecanică între axul de ieșire al hidromotorului si carcasa pompei), care face ca 
turatia pompei să fie nu funcție de n; ci de (n; — ne). Schemele de principiu si curbele 
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caracteristice pentru aceste transformatoare sînt date în fig. 14.35, c, pentru capacități 


egale Vg; = Vp şi 14.35, d pentru capacități neegale Vy = 3Vp. 

Din urmărirea acestor caracteristici se vede că, la rapoarte mari de transmi- 
ie i Dë Wm D 
Sie (= — |, puterea este transmisă preponderent hidraulic, iar la rapoarte mici 

Ne 


(i < 1), puterea este transmisă exclusiv mecanic. 

În fig. 14.36 este dată schema hidraulică a unei tractiuni hidrostatice cu transfor- 
marea integrală a puterii (7 — motor termic; 2 — pompă principală; 3 — hidromotor 
4 — pompă de supraalimentare; 5 — sistemul de servocomandă; 6 — blocul de împrospă- 
tare; 7 — supape de siguranță; 8 — distribuitorul de scurtcircuitare — pentru tractarea 
liberă a vehiculului). 


me 


Din alte puncte de vedere, sistemele de tracțiune hidrostatică se clasifică în siste 
compacte (pompă-motor în aceeași carcasă) sau necompacte, cu hidromotoare rapide 
(si reductor mecanic), sau lente (înglobate sau nu în roțile tractate) ; cu unități (pompă- 
motor) tipizate sau specifice ; cu pompă reglabilă și motor fix sau pompă și motor regla- 
bile (succesiv sau simultan). 

14.1.6.8. SISTEME DE SERVOCOMANDĂ HIDRAULICĂ. În principiu, acestea, 
sînt sisteme folosite la telecomanda sau telereglarea parametrilor funcționali ai unei 
instalații hidraulice (implicit ai mecanismelor acționate de acestea) prin amplificarea 
unei energii mici de comandă (reglare) cu ajutorul unei energii hidraulice suplimentare. 
Terminologie, noțiunea de „servo“ trebuie asociată nu cu cea de amplificre, ci cu ideea de 
„aservire“, în sensul că aceste sisteme, conținînd totdeauna un element de reacție, aser- 
vesc mărimea de ieşire (comandată) la mărimea de intrare (comanda), după o lege bine 
determinată (în general de proportionalitate). 

Existá numeroase tipuri de sisteme de servocomandá. Dintre acestea se vor preze 
numai cele care folosesc ca element de bază unul din următoarele aparate: servovalvă 


amplificator de cuplu, amplificator-dozator. 
Servovalve. Aceasta este în fapt o valvă de distribuție cu mișcare de translație, 
care mărimea de ieşire hidraulică este proporțională cu mărimea de intrare mec 
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(fig. 14.37) sau electricá (fig. 14.38). Se deose- 
beste in esentá de valva obisnuitá de distributie 
prin faptul cá realizeazá márimi de iesire regla- 
bile pe o întreagă plajă si nu după principiul 
„tot sau nimic“. 
Principial, servovalvele se utilizează in 
urmátoarele situatii caracteristice: 


— La telecomanda directiei de curgere si 
a parametrilor funcționali ai mediului hidrau- 
lic, într-o instalație de acţionare în circuit 
deschis (de ex. prin varierea unui potentiometru 
de la bordul de comandă). În acest caz, servo- 
valva, îndeplinește exact funcția unui distri- 
buitor obişnuit cu comandă locală manuală. 


— La reglarea automată a direcției de 
curgere și a parametrilor funcționali ai mediului 
hidraulic, într-o instalaţie în circuit închis. În 
acest caz, mărimea de intrare în servovalvă este 
cea rezultată din compararea mărimii unui aer, 1437 
parametru de stare al maşinii (de ex. mecanic, l 
ca în fig. 14.39 — sistem de copiere — sau electric, ca în fig. 14.40), cu o mărime co- 
respunzătoare de referință (dată de unghiul manetei, în fig. 14.39 şi de un program 
oarecare, în fig. 14.40). Diferența rezultată din comparare provoacă modificarea automată 
a funcționării sistemului hidraulic, pînă la punerea de acord a celor două mărimi 
comparate. 


Amplificatorul hidraulic de cuplu. Acesta este un aparat constituit din: o valvă de 
distribuţie cu mișcare de rotaţie, la care mărimea de ieşire hidraulică este proporțională 
cu mărimea de intrare manuală sau electrică ; un hidromotor care realizează efectiv ampli- 
ficarea de cuplu ; o legătură de reacție (în general mecanică) între valva de distribuție și 
hidromotor, care asigură relația proporțională dintre mărimea de intrare în amplificator 
(unghiul sau viteza de rotire a valvei de distribuție) și mărimea de ieșire din amplificator 
(unghiul sau viteza de rotire a axului hidromotorului). 


f 


Fig. 14.42 
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Principial, amplificatoarele de cuplu se utilizează în următoarele situații caracteris- 
tice (fig. 14.41): 

— Pentru amplificarea unui cuplu manual (de ex. la mecanisme de guvernare a 
navelor): dacă pe axul de intrare 7 (respectiv valva rotativă 4) se montează un volan, 
cuplul manual aplicat este amplificat (prin intervenția unei energii hidrostatice aduse din 
afară si prelucrate prin intermediul valvei 4, de hidromotorul cu pistoane 2) și preluat de 
axul de ieşire 3, al cărui unghi de rotire (datorită reacției realizate prin stiftul care antre- 
neazá bucșa 5) este egal cu unghiul de rotire a volanului. 

— Pentru comanda după program (de poziționare sau profilare) a masinilor-unelte; 
pe axul 7 se montează un motor electric pas cu pas. 

Amplificatorul-dozator. Acesta, este un aparat care face parte din sistemele de servo- 
direcție pur hidraulică a unor vehicule. Un asemenea sistem (fig. 14.42) este format din: 
distribuitorul rotativ 7; motorul-pompá 2 (dozatorul) si legătura de reacție 3; pompa de 
alimentare 4 (a cărei funcțiune poate fi substituită și de altă pompă existentă în întregul 
sistem de acţionare a mașinii) ; cilindrul 5 de acţionare a levierului de direcție (care poate 
fi de construcție specială sau tipizată) ; aparatura de protecție hidraulică 6 (supapă de si- 
gurantá, supape de sens, supape antisoc, care pot fi de constructie specialá sau tipizatá). 

În general, aceste sisteme se folosesc la vehicule de viteză mică, (sub 50 km/h), la care 
— pentru obținerea unei soluții simplificate a sistemului de direcție — se înlocuiește 
reacția mecanică dintre cilindrul de acţionare si distribuitor (din cazul sistemului de direc- 
tie hidromecanic) cu o reacţie hidraulică. Acest sistem poate îi utilizat atit pentru comanda, 
direcţiei unei singure roți şi folosirea unui ansamblu de direcție mecanic pentru legătura 
cu cealaltă roată condusă, cît si pentru comanda separată, prin doi cilindri diferiți, a roți- 
lor dirijate (implicit, renunțarea, la ansamblul mecanic menționat), dar cu luarea unor 
măsuri speciale pentru asigurarea, funcției corecte de bracare. 


14.1.7. DATE CARACTERISTICE PRIVIND INSTALAȚIILE 
DE ACŢIONARE HIDROSTATICÁ 
Tinind seama de larga ráspindire a actionárii hidrostatice, în cele ce urmează se vor 


prezenta (pentru un număr limitat de ramuri mai semnificative din acest punct de vedere) 
numai cîteva date caracteristice: principalele categorii de utilaje din ramura respectivă 
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„acționate hidrostatic ; parametrii hidrostatici caracteristici; mecanismele frecvent actio- 
nate hidrostatic ; particularitáti ale instalatiilor hidrostatice respective: un exemplu 
„caracteristic de schemă de actionare. 

14.1.7.1. INSTALAȚII PENTRU MASINI-ULELTE. Principalele categorii de 
mașini-unelte acţionate hidrostatic sînt: mașini-unelte universale — de rectificat, de 
debitat, de broșat, de rabotat, de honuit, de găurit, de frezat, de strunjit — și mașini-unelte 
automate și semiautomate — mașini de copiat, mașini cu comandă după program, mașini- 
unelte agregate, linii de transfer automate. 


Parametrii hidrostatici caracteristici : puteri maxime instalate, 2—30 kW; presiuni 
maxime de lucru, 25— 100 daN/cm?; debite instalate, 1— 63 l/min; viteze minime de 
deplasare stabilá a mecanismelor actionate, 5— 20 cm/min ; viteze maxime, 10— 15 m/min. 

Mecanismele frecvent acționate hidrostatic : cele care realizează mișcările principale 
şi de avans ale sculei (rotație, translație, copiere) si cele care realizează mișcări de deser- 
vire (cuplare, frinare, selectarea vitezei, amplificarea, fixarea si strîngerea, transferul 
circular sau rectiliniu, cu sau fără indexare). 

Particularități ale acestor instalaţii : puterea instalată relativ mică permite folosirea 
cu precădere a pompelor de debit constant; cele mai utilizate hidromotoare sînt cele cu 
deplasare rectilinie ; vitezele relativ mici care trebuie să se mențină constante sub sarcină 
impun folosirea unui aparataj cu pierderi interne minime $i a regulatoarelor de viteză; 
frecvența ciclurilor automate și semiautomate impune folosirea preponderentă a distri- 
buitoarelor cu comandă electromagnetică ; necesitatea de a avea variații mici ale debi- 
tului cu temperatura impune folosirea schemelor în circuit deschis, cu rezervoare relativ 
supradimensionate; pentru evitarea introducerii de vibrații în corpul mașinii instalația 
hidraulică este montată, de preferință, în afara masinii-unelte; nevoia de a micșora gaba- 
ritul instalaţiei conduce la utilizarea în special a aparaturii în montaj tip-panou, fără 
țevi de legătură. 

În fig. 14.43 este dată, ca exemplu, schema hidraulică a unei mașini-unelte agregat. 

14.1.7.2. INSTALAȚII PENTRU MAȘINI DE RI- 
DICAT ȘI TRANSPORTAT. Principalele categorii de 
utilaje acționate hidrostatic sînt: macaralele de diverse 
tipuri (purtate, automacarale, macarale turn, macarale de 
cale ferată), motoportale, cărucioare cavaler, stivuitoare, 
palane, trolii și, mai rar, poduri rulante. 

Parametrii hidrostatici caracteristici: puteri maxi- 
me instalate, 10—100 kW; presiuni maxime de lucru ; 
63-160 daN/cm?; debite instalate, 10— 160 l/min. 

Funcfiunile vealizate ` hidvostatic : ridicarea, rotirea, 
bascularea, tractiune, directie. 

E 

— La mecanismele de ridicare: folosirea integrală 
a puterii instalate în întregul domeniu de sarcini, ceea 
ce impune utilizarea de regulatoare de putere pe pompă; 
energia de coborîre poate fi recuperată parțial, dar în 
general este disipată, prin căldură; schema acestor 
mecanisme este de obicei în circuit închis, cu motoare 
de tip rotativ. 


igentele particulare la realizarea acestor funcțiuni : 


La mecanismele de rotire: menținerea unei vite- 
ze constante de rotire, indiferent de variația momen- 
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tului de rotire, prin regulatoare de 
vitezá; evitarea socurilor de presiune 
pe conductele care alimenteazá mo- 
torul, la inchiderea bruscá a distri- 
buitorului. La aceste mecanisme se 
foloseste in general schemá in circuitul 
deschis, cu motor hidraulic rectiliniu 
şi cremalierá. 

— La mecanismele de basculare: 
limitarea momentului activ, pentru a 
evita răsturnarea macaralei; menti- 
nerea fermă a poziției de staționare a 
sarcinii. Se folosesc scheme în circuit 
deschis, cu cilindri hidraulici cu arti- 
culatii oscilante. 

— La mecanismele de tractiune 
și direcție se folosesc scheme de tipul 
celor indicate la $ 14.1.6.7 şi 14.1.6.8. 

În fig. 14.44 este dat un exemplu 
de schemă hidraulică simplificată a 
unei automacarale. 

14.1.7.3. INSTALAŢII PENTRU 
UTILAJE DE CONSTRUCŢII ȘI 
DRUMURI. Principalele categorii de 
asemenea utilaje acționate hidrostatic 
sînt: excavatoare, încărcătoare, scre- 
pere, buldozere, scarificatoare, rulo- dëi . R 
uri compresoare, nivelatoare, dumpere, pozatoare de cablu, mașini de mixturi 
asfaltice, mașini de curățat și profilat canale, centrale de beton. M 

Parametrii hidrostatici caracteristici : puteri maxime instalate, 30—150 CP; presiuni 
maxime de lucru, 100—200 daN/cm?; debite instalate, 10—300 l/min. 

Funcfiunile frecvent realizate hidrostatic : bascularea mecanismelor de excavare, 
încărcare ; rotirea brațelor portsarcină sau a platformei-cabiná ; calarea vehiculului, pentru 
descárcarea rotilor; vibrarea mecanismelor de compactare; nivelarea terenului; rotirea 
betonierelor; tractiunea si directia vehiculului. A 

Particularitátile acestor instalatii sint similare — la mecanisme similare — cu cele 
indicate la mașinile de ridicat şi transportat. De remarcat că la ambele categorii de uti- 
laje se folosesc aproape în exclusivitate blocuri de distribuitoare multiple, comandate 
manual. 

În fig. 14.45 este dat un exemplu de schemă hidraulică pentru un excavator. ` 

14.1.7.4. INSTALAȚII PENTRU TRACTOARE. Aplicații ale actionárii hidro- 
statice sint frecvente pe toate categoriile de tractoare: agricole, industriale, rutiere. 

Dacă nu se tine seama de tracțiunea hidrostatică, aplicată încă foarte rar la tractoare, 
parametrii hidrostatici caracterizează instalațiile acestor utilaje ca instalații de putere 
redusă, maxim 10— 15 CP; presiunile maxime de lucru tind către 200 daN/cm?; debitele 
instalate, 5—60 l/min. 


Fig. 14.44 


Funcțiunea cea mai frecvent realizată hidrostatic este servodirectia (hidromecanică sau 
pur hidraulică). La tractoarele agricole este permanent prezentă acționarea hidrostatică 
a ridicătoarelor atașate la tractor. La unele tractoare, în construcții speciale, acționarea 
hidrostatică mai este întîlnită pentru realizarea si a altor funcții: tracțiunea, ambreierea, 
manevrarea baladoarelor din cutia de viteze, întinderea senilelor etc. 
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Particularităţi ale acestor instalaţii : se 
folosesc cu precădere pompele cu roti dinţate 
(datorită gabaritului lor redus), schemele în 
circuit deschis, servodirectii hidromecanice 
$i cilindri de ridicare în construcții speciale. 


14.1.7.5. INSTALAȚII PENTRU MA- 
SINI AGRICOLE. Nomenclatorul de mașini 
agricole la care se întîlnesc actionári hidros- 
tatice este foarte larg (deşi, în ansamblu, 
numărul acestor aplicații este relativ redus). 
Grupate, aceste acționări sînt folosite la 

Amis maşini pentru: cultura cerealelor (pluguri, 
"amne grape), fertilizarea solului (mașini de îm- 
e e 


"lang 


sch prăștiat îngrășăminte), semănat, întreținerea 
t 3 H culturilor, recoltare (combine, prese de ba- 
d lotat), cultura, plantelor tehnice (recoltoare 


de sfeclă), legumicultură, viticultură și po- 
ai micultură (mașini de modelat solul, mașini 
/eazem de săpat gropi), recoltarea și pregătirea fura- 
Nistribuitor jelor (cositoare de fîn), lucrări în zootehnie 
Distribuitorul tractaruluj (evacuarea gunoiului). 
GE E Instalaţiile pentru aceste mașini sînt în 


Cincu 
reazem Distribuito 


Lap | general de puteri mici, sub 10 CP, cu presiuni 
eer Aeon de | paria 100 daN/cm? si debite sub 50 l/min 
feid f SS ni hi Gong ay şi debi u 4 


Functiunile hidraulice cele mai intilnite 
sînt: ridicarea ai coborirea organelor active 
reglajul sculelor in adincime, directia (la 
combine), mișcarea de lucru a organelor ac- 
tive (la cositoare). 

Extinderea pe scară largă a aplicațiilor hidrostatice la maşinile agricole s-a realizat 
odată cu a hidromotoarelor rotitoare de gabarit foarte redus. 

În fig. 14.46 este dat un exemplu de schemă hidraulică pentru un încărcător cu 
graifer. 

14.1.7.6. INSTALAȚII PENTRU ALTE CATEGORII DE MAȘINI SI UTILAJE: 
Există numeroase alte categorii de maşini şi utilaje care folosesc actionári hidrostatice, 
dintre care trebuie în primul rînd citate cele din industria minieră, petrolieră şi de transport 
naval, feroviar, aerian. 

În tabelul 14.4 este apreciată, evoluția parametrilor actionárii hidrostatice pentru 
unele categorii de utilaje. 


T i 4 /traclorului 


Fig. 14.46 


14.1.8. CALCULUL PRINCIPIAL AL INSTALAȚIILOR 
DE ACŢIONARE HIDROSTATICĂ 


Calculul de dimensionare a elementelor care constituie o instalație hidrostaticá se efec- 
tueazá dupá elaborarea schemei hidraulice a acestei instalatii. Calculul poate fi fácut siste- 
matic, urmărind exemplul din fig. 14.47, în care se tratează un caz caracteristic (şi simplifi- 
cat) de acţionare, cu o singură pompă, a două hidromotoare: unul rectiliniu Hi, şi altul 
rotitor H,. Dimensionarea, se face pe baza datelor de funcţionare a celor două mecanisme 
acționate: variația sarcinii pe motoare de-a lungul tuturor fazelor ciclului (fig. 14.47, a) 


H 
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Fig. 14.47 


vitezele de deplasare a mecanismelor (fig. 14.47, b) ; puterile utile necesare de alimentare 
a celor două hidromotoare (rezultate din produsul parametrilor corespunzători din dia- 
gramele a și b — fig. 14.47, c). Variația parametrilor din fig. 14.47, a. b şi c trebuie 
indicată de constructorul mașinii acționate. 

Din analiza datelor problemei, constructorul instalaţiei hidraulice trebuie să ia cîteva 
decizii de principiu: 

— Pentru diagrama din fig. 14.47, a: dacă Mm < 5 daN. m, este indicată alegerea 
unui hidromotor cu roti dințate; dacă depăşeşte 10—15 daN.m, trebuie trecut la un 
hidromotor cu pistoane axiale sau radiale. 

— Pentru diagrama din fig. 14.47, b: dacă nm min < 500 rot/min se alege un hidro- 
motor cu pistoane sau unul de construcție specială (motor lent) ; dacă 43, magz > 2 000 rot/ 
min, se alege un hidromotor cu roti. În cazul în care constructorul mașinii solicită depla- 
sări foarte uniforme, trebuie aleși cilindri cu segmenti metalici; în cazul în care se cer 
stationári ferme sub sarcină se aleg cilindri cu garnituri-manșetă. 

— Pentru diagrama din fig. 14.47, c; dacă puteri de vîrf sînt solicitate pe durate de 
timp foarte mici, trebuie luată în considerare folosirea unui acumulator. Dacă puterea, 
cumulată a motoarelor depășește 30—50 kW, este bine să se studieze alimentarea lor 
cu pompe separate. Dacă puterea utilă are variații mari de la o fază la alta, trebuie veri- 
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ficat ca diferențele pînă la puterea instalată să nu constituie surse de disipare energetică 
$i de încălzire, exagerate. 

Pentru dimensionarea hidromotoarelor, constructorul poate acționa în două variante: 

— Să aleagă (pe baza prospectelor pe care le are la dispoziție și a imaginii exacte a 
plasamentului motoarelor în mașină) dimensiunea maxim posibilă de hidromotor (dia- 
metrul pistonului D sau cilindrea V); cu ajutorul relaţiilor de bază să întocmească dia- 
grama din fig. 14.47, d a variaţiei presiunilor în cele două motoare și diagrama din fig. 14.47, 
fig. 14.47, d a variației presiunilor în cele două motoare $i diagrama din fig. 14.47, e a nece- 
sarului de debite. 

— Să aleagă o presiune maxim realizată în motoare (tinind seama de pompele avute 
la dispoziție sau de condițiile speciale care îi impun alegerea unor anumite limite de presiune: 
de ex. presiune mică, dacă trebuie să se evite șocuri și vibrații într-o mașină-unealtă. 
de precizie, sau presiune mare, dacă trebuie ca întreaga instalație să rezulte la dimensiuni 
reduse). Într-o asemenea operație, constructorul decide de fapt dacă puterea necesară 
hidromotoarelor va fi adusă preponderent prin presiune sau prin debit; apoi se determină 
mărimea motoarelor (D şi V). 

Referitor la diagrama din fig. 14.47, d trebuie menționat că presiunea maximă în 
motoare nu rezultă din însumarea presiunilor; dacă cele două motoare necesită, în același 
timp, presiuni diferite (provenind de la aceeași pompă), trebuie introduse în schemă 
aparate speciale de „izolare“ a presiunilor (supape reductoare de presiune). 

Referitor la diagrama din fig. 14.47, e trebuie menționat că debitul maxim necesar 
motoarelor reprezintă maximul sumei de debite ; alimentarea simultană cu debite de valori 
obligate impune folosirea de regulatoare de debit. În cazul în care nivelele de debit maxim. 
pe cele două motoare sînt depărtate, este de analizat oportunitatea separării alimentării 
pe două pompe distincte. 

Pentru dimensionarea pompei, constructorul pleacă de la diagramele din fig. 14.47, d 
PM mar y 

NPinst 
la 0,8—0,9 sau poate fi dedus din schema pierderilor de presiune de pe traseul pompă- 
motor-rezervor (pentru fiecare aparat se poate lua un Ap = 1,5—3 daN/cm?, funcție de 
mărimea aparatului și de debitul ce-l traversează ; pentru conducte-canale cu diametrul 
nominal de 10 mm, Ap = 1 daN/cm? pe metru liniar iar pentru cele cu diametrul nominal 
de 16 mm, Ap = 0,4 daN/cm? pe metru liniar). 


i ; à M mdz 
Debitul maxim la pompei Qp maz = Hu maz 


$i e. Presiunea maximă a pompei fp maz = unde Pins, poate fi apreciat 


» în care ae > 0,9. 
t 

Referitor la diagrama din fig. 14.47, f se menționează: dacă hidromotorul care necesită 
debitul maxim solicită, în mod preponderent, si presiunea maximă, este rezonabilă ali- 
mentarea celor două hidromotoare de la aceeași pompă; dacă situația este inversă, este 
normal să se renunțe la alimentarea celor două hidromotoare de la aceeaşi pompă. 

Referitor la diagrama din fig. 14.47, g se menționează: dacă nivelul debitului necesitat 
de la pompă variază mult de la o fază la alta (de peste 3— 4 ori, mai ales în cazul pompelor 
de debit maxim peste 50 l/min), se ia în considerare folosirea unei pompe cu debit reglabil 
automat, pentru a evita consum energetic și încălziri excesive. 


t 
Ny dt 
Referitor la diagrama din fig. 14.47, se menționează: dacă raportul 2 < 


D 
< 0,6 ... 0,7 înseamnă (mai ales în cazul instalațiilor cu puteri peste 10 kW) că soluția 
de alimentare aleasă nu este corespunzătoare si trebuie revizuită. 


| 


| 


| 
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Pentru dimensionarea conductelor se pleacă de la debitele care circulă pe diversele 
trasee şi se adoptă viteze de curgere, avînd ca orientare datele din tabelul 14.4. 

Pentru dimensionarea aparatelor din schemă se procedează prin confruntarea para- 
metrilor de bază calculati (presiune, debit) cu datele corespunzătoare ale elementelor din 
prospectele avute în vedere. Dacă aparatele trebuie proiectate, atunci mărimea lor este 
bine să corespundă deschiderii nominale a conductelor la care se montează, sau să aibă 
cel mult o treaptă mai jos pe scara diametrelor nominale standardizate. 

În cazul în care faze de ciclu foarte scurte trebuie realizate în condiția existenței unor 
mase importante de deplasat, atunci fj, nu mai trebuie dedusă din relația staționară 
Zu = sarcina/aria cilindrului, ci din relația 


If dă 
m [E + sS 


p dż \ d£ 
PM = 
A 
: a i -g , dX 1 n 3 ' 
in care: m este masa: 5 — sarcina; A — aria cilindrului; — — viteza in regim stabil; 
d£ 
d ( dx e " 4 ; S ; a ` A ; 
—| — | — accelerația necesară pentru a atinge viteza în regim stabil, într-un timp 
dit dz 


ales convenabil Zu, 
Dacă în regim stabil există, în afara sarcinii, $i o rezistență la deplasare cu un coefi- 
cient de amortizare b, atunci presiunea in motor trebuie veriticată si cu relația: 


lx 
(E -S 
d? max 


Pa. 
A 


Calculul de dimensionare al elementelor instalaţiilor hidraulice nu conduce la o 
singură variantă posibilă (pornind de la posibilitatea de a realiza puterea utilă printr-un 
larg şir de combinaţii presiune-debit). De aceea, acesta trebuie considerat ca un calcul 
iterativ, care trebuie să conducă spre o variantă cît mai acceptabilă tehnic si economic. 

Linia de calcul prezentată nu a indicat decît cîteva aspecte de principiu privind dimen- 
sionarea unora din elementele care constituie o schemă hidraulică de acţionare a unui 
singur mecanism. În fapt, calculul acestor elemente trebuie să ia în considerare Și o serie 
de alți factori, iar în structura unei scheme se află şi alte categorii de elemente, ca de pildă: 
filtre, acumulatoare, rezervoare etc. 

De asemenea, nomenclatorul de instalaţii hidraulice frecvent întilnite este mult mai 
larg, pentru definirea lui trebuind să fie menționate cel puțin: 

— Instalaţiile de acţionare fără reacţie ieşire-intrare: instalaţii pentru acționarea 
unui mecanism singular; instalații pentru acționarea unui multiplu de mecanisme cu 
funcționare succesivă sau cu funcționare simultană. 

— Instalaţiile de acţionare cu reacție: pentru controlul automat al deplasării (cu 
reacție mecanică, cu reacție electrică, cu reacție hidraulică de debit sau presiune) ; pentru 
controlul automat al debitului (vitezei) ; pentru controlul automat al presiunii. 

Obiectivele calculului integral al unei instalații hidraulice sînt diverse, acestea avînd 
ca scop determinarea uneia sau mai multora dintre următoarele soluții: tipul de circuit 
necesar (închis sau deschis) ; tipul optim de alimentare (cu sursă de debit sau presiune) ; 
tipul optim de reglaj al vitezei (cu pompă de debit reglabil sau pompă de debit fix + re- 
sulator de debit). 
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Pentru instalaţiile de acţionare a unui multiplu de mecanisme, mai intervin supli- 
mentar și alte obiective: numărul optim de surse de presiune și a modului de asociere a 
acestora, cu hidromotoarele acționate ` tipul optim de distribuție (serie, paralel sau mixt) ; 
eşalonarea optimă a presiunilor de lucru la acționarea în serie. De asemenea, pentru insta- 
latiile de acţionare cu reacție se mai adaugă calculele de dimensionare destinate asigurării 
performanțelor urmărite în regim staționar și dinamic (precizie, sensibilitate, supra- 
reglare, timp de reacție, stabilitate etc.). Pentru o imagine mai completă asupra diver- 
selor aspecte privind calculul instalațiilor hidraulice se pot consulta [1, 3, 4, 10, 11, 14]. 
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14.2. ACTIONÀRI PNEUMOSTATICE 


14.2.1. GENERALITÁTI 


Definitie. Actionarea pneumostaticá reprezintá un ansamblu de organe si functiuni 


care permit transformarea energiei mecanice a masinii de antrenare a generatorului pneum- 
mostatic (compresor) in energie potentialá (de presiune) a aerului (agentul-motor) si trans- 
portul acestei energii piná la mecanismul antrenat, unde este reconvertitá in energie 
mecanică. Actionarea de tip transmisie transferă energii de lucru, iar cea de tip comandă 
semnale de informare. 
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Problemele legate de generatorul pneumostatic nu sînt tratate, aici, deoarece marea 
majoritate a instalațiilor de acţionare pneumostaticá nu sînt dotate cu un generator 
propriu, ci sînt alimentate de la rețeaua uzinală de aer comprimat. 

Rol functional. Actionarea pneumostaticá realizează deplasarea, cu ajutorul aerului 
comprimat, a mecanismului antrenat, asigurînd posibilitatea de a dirija direcția de depla- 
sare și de a regla, manual sau automat, parametrii funcționali ai acesteia. Transportul 
aerului comprimat fiind făcut cu ajutorul conductelor rigide sau flexibile, motorul pneu- 
matic poate fi plasat oricum în ansamblul mașinii, în vecinătatea imediată a mecanis- 
mului acționat sau mai departe de acesta. 

Structura de principiu. Instalaţia de acţionare pneumostatică cuprinde, în general 
elemente de racordare la rețeaua uzinală de aer comprimat, elemente de distribuție, reglaj 
comandă, protecție, elemente de control functional si motorul pneumatic. În instalațiile 
care transportă puteri de lucru medii sau mari (peste 0,5 kW) sînt folosite elemente de 
acţionare de construcție normală. În instalaţiile de energie mică sînt folosite micro- 
elemente pneumatice, folosite, în general, în circuite de comandă, alături de elementele 
fluidice pneumatice (elemente fără echipaj mobil), care nu sînt cuprinse în acest paragraf. 
De asemenea nu sînt tratate elementele de reglaj automat pneumatic (elemente de tip 
analogic). 

Aplicațiile actionárilor pneumostatice. În principiu, aceste actionári sînt utilizate 
cu prioritate la utilaje care trebuie să funcționeze în medii cu temperaturi înalte și în care 
este înterzisă introducerea, de elemente generînd pericol de incendiu (utilaje de turnătorie, 
utilaje de forjă, utilaje miniere). Pneumatica mai este folosită si la ciocanele și perforatoa- 
rele pentru lucrări de construcții, la automatizări ale proceselor tehnologice de fabricație, 
în industria chimică și ușoară, la acționarea frînelor cu aer comprimat ale unor vehicule, 
la acționarea mașinilor-unelte (în special pentru prelucrarea lemnului). 

Locul actionárii pneumostatice în ansamblul mijloacelor de transmitere a energiei. 
Actionarea pneumostatică este folosită, în general, pentru puteri transmise mici (sub 
10 kW), atunci cînd sînt preponderente avantajele acesteia față de celelalte mijloace de 
transmitere a energiei: insensibilitate la murdărie; simplitate de execuție; siguranță la 
explozii si incendii; variație mică a viscozitátii aerului la variația temperaturii; nedegra- 
dare la suprasarcini. În schimb, acționarea pneumostatică are un randament scăzut 
(sub 30%), impune ungerea echipajelor, mobile, are promptitudine și precizie de lucru 
mai scăzute. 


14.2.2. STANDARDE, RECOMANDĂRI, MATERIALE 
TEHNICE ÎNDRUMĂTOARE 


În R.S.R. au fost elaborate diferite standarde referitoare la acest domeniu. 
În următorii ani se vor elabora standarde pe fiecare categorie de echipamente tipizate 
de acţionare pneumatică (aparataj, motoare, elemente auxiliare. În ceea ce priveşte 
calculul instalațiilor de acţionare pneumostatică există un material tehnic îndru- 
mător — MTI 29-67. (Normă M.I.C.M.). 


14.2.3. LEGI FUNDAMENTALE ALE ACTIONÁRII 
PNEUMOSTATICE 


Legile termodinamicei. Prima lege — căldura Q adusă din exterior se consumă pentru 
creşterea energiei interne U gi pentru transformarea în lucru mecanic exterior L: Q = 
= AU + AL [kcal/kg]. 
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A doua lege — căldura poate trece de la un cor 
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Fig. 14.48 


activat); condensare (recomandată mai ales pentru stațiile de compresoare) ; încălzire 
(recomandată mai ales înaintea marilor consumatori). O funcționare normală a sistemelor 
pneumatice se asigură prin eliminarea condensului cu ajutorul filtrelor-decantoare 
(fig. 14.48). 

Filtrarea aerului, pentru îndepărtarea particulelor mecanice, se face prin: centri- 
fugare (pentru curátire grosolaná in magistrale si in alte conducte cu debit relativ cons- 
tant) ; efect gravitational (numai la viteze mici de deplasare a aerului, in rezervoare sau 
acumulatoare) ; folosire de materiale filtrante (cu sită, cu element filtrant metaloceramic, 
pislá, hîrtie). În fig. 14.49 este schițat un filtru cu material sinterizat și element deflector 
pentru separarea apei. 

Ungerea aerului se face prin saturarea aerului cu ulei pulverizat, pentru a reduce 
uzura în echipajele mobile din instalația pneumatică. Uleiul folosit este, de obicei, pe bază 
de petrol, cu viscozitate 10—20 cSt la 50°C. Ungătoarele cu pulverizare grosolană este 
bine să se instaleze mai sus decît nivelul dispozitivelor pneumatice ce se ung, pentru ca 
uleiul condensat să poată ajunge prin cădere liberă în ansamblul de uns. Ungătoarele cu 
pulverizare fină (fig. 14.50) se folosesc în situaţii cînd distanța dintre ungător și elementele 
de uns este mare (pînă la 20—30 m). 

Aparate pentru distributia aerului (distribuitoare pneumatice). Acestea, sînt aparate 
care dirijează aerul pe circuite, în conformitate cu ciclul de lucru al motoarelor pneuma- 
tice, là comenzi primite din afara instalatiei pneumatice. Pot fi: manuale, mecanice, 
electrice. Ín afará de natura comenzii, alti factori care diferentiazá variantele de distri- 
buitoare pneumatice sînt: tipul de etanșare a organului mobil (cu sertar cilindric, plan 
sau de tip supapă), schema de distribuție realizată, modul de montare în instalație (pe 
placă sau legătură în țevi). În fig. 14.51 sint date cîteva schițe caracteristice de distri- 
buitoare pneumatice. 


b 
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Aparate pentru reglarea presiunii (regulatoare pneumatice — fig. 14.52). Acestea sînt, 
în fond, supape normal-deschise care asigură menținerea, pe circuitul din aval, a unei 
presiuni aproximativ constante, indiferent de variațiile presiunii (neapărat mai mare) 
de pe circuitul din amonte, sau ale debitului care traversează supapa. În principal, există 
regulatoare de presiune cu comandă directă sau cu comandă prin pilot. 

Aparate pentru reglarea debitului (rezistențe pneumatice). Spre deosebire de rezis- 
tentele hidraulice, cele pneumatice modifică valoarea debitului traversat nu prin modi- 
ficarea presiunii în circuitul de intrare în drosel, ci prin simpla modificare a secțiunii de 
curgere (valorile efective ale presiunilor de intrare-iesire putînd rămîne neschimbate). 
Există drosele simple (în special cu varierea secțiunii prin con — fig. 14.53, a şi c) şi 
drosele cu supapă de ocolire (fig. 14.53, b si d). 

Aparate pentru controlul circuitelor. Acestea sînt: supape de succesiune (fig. 14.54.) 
supape de sens (fig. 14.55), relee de presiune (fig. 14.56), toate avînd funcționalități 
similare corespondentelor lor hidraulice prezentate în $ 14.1.5. 

Motoare pneumostatice. Acestea transformă energia pneumostatică a aerului compri- 
mat în energie mecanică pe care o transmit mecanismelor acționate. Pot fi cu: deplasare 
rectilinie — cilindri pneumatici cu simplă (fig. 14.57, a) sau cu dublă acțiune cu tijă 
unilaterală (fig. 14.57, b) sau bilaterală (fig. 14.57, c), cu frinare simplá (fig. 14.57, a) 
sau dublă (fig. 14.57, e) la cap de cursă si camere cu membrană (fig. 14.58) — sau de 
tip rotitor cu roti dintate (fig. 14.59, a), cu palete (fig. 14.59, b), cu pistoane radiale 
(fig. 14.59, c) sau axiale, cu rotoare profilate. 

Acumulatoare de aer. Acestea sînt simple rezervoare de capacitate relativ mare care 
sînt capabile să asigure fie un grad scăzut de neuni formitate a presiunii de lucru, fie func- 
tionarea, pe o durată oarecare de timp, a unei instalații fără, legătură la rețeaua de aer 
(sau cu oprirea compresorului). 

Amortizoare fonice. După modul în care atenuează undele acustice ale jetului de aer 
pot fi: active (cu frecare produsá de trecerea aerului printr-un material de obicei metalo- 
ceramic — fig. 14.60), reactive (folosite mai ales la motoarele rotitoare) sau cu inter- 
ferentá. 


14.2.5. SCHEME CARACTERISTICE DE ACTIONARE 
PNEUMOSTATICA 


Scheme de automatizare a instalațiilor pneumatice. Automatizarea se poate face in 
functie de: 

— spatiu (fig. 14.61), secventele ciclului automat fiind realizate de limitatorii de cursá 
pneumatici D, şi D3; 
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| Fig. 14.63 Fig. 14.64 


— presiune (fig. 14.62), suita de faze fiind asigurată de acțiunea pe care o au releele 
de presiune Rp, si Rp asupra distribuitorului pneumatic D, respectiv D’, la sfîrşitul 
cursei pistonului din cilindrul C}, respectiv Ca: 

— timp (fig. 14.63), secvențele ciclului realizindu-se prin acțiunea combinată a rele- 
elor de timp pneumatice Ne, Ry a acumulatorului Ac asupra distribuitorului D, și 
cilindrului C, (în fapt, în figură este o automatizare combinată funcție de timp și spațiu, 
deoarece cursa cilindrului C, este controlată de cama P, si limitatorul de cursă D;. 

Scheme de regarle a debitului. Droselele se montează, de obicei, pe circuitele de eva- 
cuare din motor, în diverse variante, unele dintre acestea fiind indicate în fig. 14.64. 

Scheme de sincronizare a deplasării mai multor cilindri pneumatici. O bună sincroni- 
zare a acestei deplasări nu poate fi realizată pe cale pur pneumatică, ci prin folosirea unor 
contracilindri hidraulici sau a unei legături mecanice între tijele cilindrilor sincronizafi 
(fig. 14.65). 
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Fig. 14.65 Fig. 14.66 


Scheme de acţionare pneumo-hidraulicá. Acestea urmăresc să asigure actionárii 
pneumostatice o funcționare uniformă pe care aerul, fiind compresibil, nu o poate realiza. 
În fapt, asemenea scheme se folosesc de tandemuri de cilindri, dintre care cel de actio- 
nare propriu-zisá este cel pneumatic, cilindrului hidraulic revenindu-i numai rolul de uni- 
formizare a mișcării, printr-un circuit hidraulic inchis. Un exemplu de asemenea schemá 
este redat în fig. 14.66, unde rezervorul R $i supapa de sens S au rolul de a compensa 
pierderile de lichid pe lîngă tijele cilindrului hidraulic. 


14.2.6 CALCULUL PRINCIPAL AL INSTALAȚIILOR DE ACŢIONARE 
PNEUMOSTATICĂ 


Calculul acestor instalaţii presupune două faze distincte: calculul de dimensionare 
a motorului pneumatic și a aparaturii de schemă ; calculul de determinarea a timpului 
de acţionare. 

Calculul de dimensionare, Acest calcul va fi urmărit pentru cazul unei instalații 
folosind ca motor un cilindru pneumatic. Vor fi expuse etapele principale, datele com- 
plete privind această dimensionare putînd fi-găsit în [1]: 

a. Se determină forța utilă maximă PuldaN] pe care mecanismul o necesită, în cursul 
ciclului de lucru, de la cilindrul pneumatic. 


b. Se calculează diametrul preliminar ai pistonului cilindrului cu formula: Du = 


P3 daN 
== T T5 | K x in care p a | este presiunea magistralei la care se racordează, 
7 cm 


instalația, iar K un coeficient care tine seama, preliminar, de rezistenta etansárilor, de 
frecarea pe tijă, forța arcului de readucere etc. (valoarea lui K este variabilă în funcție de 
poziția de lucru a cilindrului, de tipul constructiv şi de valoarea lui P $i este cuprinsă 
între 1,1 si 1,6). Diametrul Di stabilit astfel este valabil pentru cilindri cu 'eplasări 
mici sau nule (strîngeri). În cazul cilindrilor cu curse normale de deplasare, D5 = «D^, 
în care n este un coeficient care depinde de viteza de deplasare cerută şi de caracterul 
variației sarcinii P,, şi are valori cuprinse între 1,18 şi 2,38. 

c. Pe baza calculului preliminar se poate trece la alegerea unui cilindru efectiv, prin 
rotunjirea lui D^ sau D; pînă la valoarea imediat următoare din seria tipizată de cilindri 
avută la dispoziție, D4 respectiv Dg. 
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d. Se calculeazá forta totalá P, pe care trebuie sá o dezvolte cilindrul, tinind seama, 
nu numai de sarcina utilă Du, ci si de alte forte rezistente care apar pe cilindrul: P, — 
trecările în piston, bucșă, presetupă; P, — greutatea, pieselor mobile (in translație) ale 
cilindrului însuși ; P4 — greutatea sarcinii și a pieselor mobile ale mecanismului acționat; 
P, — forța de comprimare inițială a arcului (cînd există), Pg — constanta arcului X 


cursa: 
Pi = Py + Pi + Pa + Pat Pat Ps 
e. Se verifică dacă presiunea magistralei este suficientă pentru ca cilindrii cu diame- 


trul DA sau Dg şi cu diametrul tijei D, să dezvolte forța totală Py: 
— cînd pistonul împinge, 


p> 4P: 
7 mDi, g' 
— cind pistonul trage, 
z 4P,; 
> , 


(Di. p—D1) 
Dacă aceste relații nu sînt satisfăcute, trebuie revenit la punctul c si aleasă o valoare 
mai mare pentru D 4(D g) din seria tipizată, după care calculul continuă cu punctele d și e, 
piná la aflarea solutiei convenabile. 
f. Se verificá tija la rupere, 
E 


Bes të 3: 
o 


unde o este rezistența la rupere a materialuiui tijei, si la flambaj, 


KI ||P: 
ag Ss SE 
D, > 0,36 al E 


unde: E este modulul de elasticitate al materialului tijei; 7; — raza de inerție a secțiunii; 
i — lungimea tijei cilindrului; K — coeficient care tine seama de modul de fixare a cape- 
telor tijei (K = 0,5 cînd ambele capete sînt încastrate, K = 0,7 cînd un capăt este ineas: 
trat iar celălalt articulat, K = 1 cînd ambele capete sînt articulate și K = 2 cînd un capăt 
este încastrat iar celălalt liber). 

g. Se calculează consumul de aer la o cursă dublă: 


unde H este cursa pistonului; p, pọ — densitatea aerului la presiunea de lucru, respectiv, 
la starea normală; my — coeficient volumetric Ge = 1,1 ... 1,3 pentru cilindri cu Da şi 
nv = 0,8... 1,3 pentru cilindri cu Dp). « 

h. Pentru alegerea aparatelor de schemá se confruntá parametrii de bazá calculati 
ai acestora (presiune, debit), cu datele corespunzátoare ale elementelor din tiposeriile 


avute la dispozitie. 
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Calculul de determinare a timpului de acţionare. Acest calcul se poate face după 
o metodă, simplificată [2]. Timpul de acţionare integral 7 [s] se compune din (fig. 14.67): 
i, — timpul de comutare a distribuitorului ; 1, — timpul de propagare a undei de pre- 
siune pentru ca presiunea de aer să ajungă de la distribuitor la cavitatea de lucru, sau € 
de la cavitatea de golire la distribuitor (se ia valoarea cea mai mare dintre ele) ; 
t; — timpul de umplere a cavității de lucru, sau GG de golire a cavității de evacuare (se 
ia, de asemenea, valoarea cea mai mare); la timpul t Stiti sau bt tz + t$ 


Asau 


AMC, 


începe efectiv mișcarea pistonului) ; £, — timpul de deplasare a pistonului pentru a realiza 
cursa H, după care mișcarea încetează ; fe — timpul în care presiunea în cavitatea de lucru 
atinge valoarea presiunii din magistrală sau t; — timpul în care presiunea în cavitatea de 
evacuare se anulează (se ia valoarea, cea mai mare dintre ele). 

Timpul t,, fiind în general mult mai mic decît ceilalți, se poate neglija. 


Timpul t, = — » unde /[m] este lungimea conductei dintre distribuitor şi cilindru, 
a 


. m . SE = 
iar a = 341 — viteza sunetului în aer, la £ = 20°C. 
s 


Timpul t, = 2,53. 10. 


Ya(Ya)], 


unde: V, este volumul spațiului mort al cilindrului, in cm?; Ue — coeficient de debit care 
se determină din diagrame determinate exprimental [1]; d — diametrul interior al con- 
ductei sau orificiului de intrare, în cm; Yg — coeficient de viteză; Zg — parametru 
de viteză [1]; da Kal și ba(Za) sînt funcții auxiliare care se determină din diagrame experi- 
mentale [1]. 
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HD3, Bin 


ul t, = 1,03. 1073 


pistonului, scos 


; unde 74 este timpul relativ (adimensional) al 


1.) Calcularea scher 
matice. MTI 29-67. 
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15. BATIURI ŞI GHIDAJE 


15.1. BATIURI 


15.1.1. GENERALITĂȚI 


Mentinerea preciziei poziției reciproce a subansamblurilor unei mașini în timpul func- 
tionárii, pentru a asigura gradul de precizie cerut, constituie condiția principală ce tre- 
buie să o îndeplinească batiurile. 

Condiţia invariabilitátii formei batiului se realizează prin: alegerea materialului și 
a unei tehnologii de fabricație adecvate; alegerea formei corespunzătoare; asigurarea 
rezistenței la vibrații; asigurarea, rigidității ; asigurarea unei rezistențe ; suficient de mare 
la uzură; menținerea unei temperaturi constante în timpul funcționării mașinii. 


15.1.2. MATERIALE, CONDIȚII TEHNICE 


Dimensiunile, grosimea pereților și forma variază după tipul mașinii, după solici- 
tările care apar și într-o anumită măsură, după materialele folosite. 

Materialele trebuie să aibă următoarele proprietăți: rezistență mecanică corespun- 
zătoare; rezistență mare la uzură; coeficient de frecare redus (u = 0,05 ... 0,16) ; rezis- 
tentá mare la coroziune; conductibilitate termicá mare; coeficient de dilatare termicá 
egal cu al pieselor cu care vine in contact; capacitate de a mentine lubrifiantul sub formá 
de peliculă pe suprafața de frecare. 

Adăugînd la acestea, și cerințele legate de tehnologie precum și posibilitățile econo- 
miei de material, se precizează că batiurile se execută: turnate din fontă cenușie (STAS 
(STAS 568-67), fontă maleabilă, fontă globulară (STAS 6071-70), fontă modificată, 
fontă aliată sau oțel (STAS 500-68), sudate din table si profiluri laminate. 

Batiurile turnate din fontă prezintă următoarele avantaje: manoperă mai puțină (mai 
evident la furme complexe); amortizează mai bine vibraţiile interne (fig. 15.1) ; se pre- 
lucrează mai uşor; condiții mai bune de ungere și alunecare la ghidaje; suficientă rezis- 
tentá mecanică, si rigiditate. Dezavantaje: creșterea duratei de fabricație a mașinii, fiind 
necesare model, cutii de miezuri si, după turnare și degrosare, 1— 12 luni depozitare 
pentru îndepărtarea tensiunilor interne (fig. 15.2) — îmbătrînire — cînd aceasta nu se 
poate face artificial; posibilitatea rebuturilor la turnare, acestea apărînd uneori tîrziu 
în timpul prelucrării mecanice ; adaosuri de prelucrare relativ mari la suprafețele ce urmează 
a fi prelucrate, ceea, ce mărește costul prelucrării; un batiu insuficient rigid nu se poate 
consolida; prin depozitare îndelungată circulația fondurilor se face mai încet; în cazul 
fabricației individuale sau de serie mică prețul de cost este mărit. 
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Q 


3 


Aun 


Fig. 15.1 


Batiuvile sudate din table si profiluri de serie nu au nici unul din KEE ECH 
turnate. Datorită calităților oţelului au avantajul că sînt ușoare, ajungînd la T sss "m 
din greutatea batiurilor din fontă. Reducîndu-se lungimea liberă a elementelor care pot 
vibra si dîndu-se construcției o formă raţională, avantajul fontei față de oțel privind 
rapiditatea, amortizării vibraţiilor poate fi compensat. . . j 

Pentru a stabili care constructie trebuie preferatá se va tine seama de cerinte si de 
posibilitátile uzinei constructoare. A . ? 

Afară de materialele enumerate, se mai folosesc uneori fonta nitruratá — pentru 
duritatea mare ce se poate obține la ghidaje si — în fază de încercări — betonul și be- 
tonul armat. : . ` 

Batiurile turnate din fontă cenușie specială pentru mașini trebuie să îndeplinească, 
în general, următoarele condiții tehnice: piesă turnată conform STAS 8541-70; abaterile 
limită si adaosurile de prelucrare conform STAS 1592-66, clasa de precizie a IV-a pentru 
piese mai mici de 2 / sau a V-a, pentru piese mai mari de 2; „adaosurile tehnologice meta- 
lurgice pe suprafețele care nu se prelucrează se admit numai cu aviz special; piesa se va 


curăța de amestecul de formare si miezuri, 


de bavuri, rețele de turnare, maselote etc.; Puncte herbinti 

piesa se va sabla (porțiunile nesablate se vor a NM 

curáta prin dáltuire sau polizare); sinteri- ŠT | 
zările de amestec de formare vor fi curăța- S 

te; suprafețele interioare neprelucrate se vor E | 
acoperi cu vopsea rezistentá la ulei; pe supra- Si | 
fețele exterioare care nu se prelucrează se EU | 
admit în medie trei denivelări de max. E i 
10cm?/1m?, dacă prezintă scobituri de pînă & Punct rece | 

la 3 mm și ridicături de pînă la 1 mm; aba- E Es "T 
terea de la planitate a suprafetelor plane S Pnet de lemper ură 
poate fi de pînă la 3 mm, pentru suprafețe S Pa Ko d 

cu lungimea de 1 m (la fiecare cresterealun- — EI q = : 


gimiicu 1 m se admite cresterea abaterii cu | 
1 mm; pentru lungimi mai mari de 7 m aba- 


1006 ORGANE DE MAȘINI 


terea maximă admisă nu va depăși 9 mm); piesa se va livra pe cît posibil în stare 
degroșată și tratată termic; pe suprafața activă a ghidajelor se admite un număr 
maxim de porozitáti posibil a fi remaniate prin dopuire conform tabelului 15.1; su- 
prafata maximă a unui defect remediabil trebuie să se înscrie într-un cerc cu diametrul 
maxim de 20 mm; nu se admit asemenea defecte la o distanță mai mică de 10 mm de 
la marginea finită a ghidajului; între periferiile a două defecte, distanța trebuie să fie 
mai mare de 10 mm; nu se admit defecte în zonele inaccesibile reparării prin dopuire. 


Tabelul 15.1 


Numărul maxim de porozitáti admise pentru remaniat 

E 
| LUNGIMEA GHIDAJELOR, în m 

FELUL GHIDAJULUI | 


«15 | 1,5-3 3—5 5—10 >10 
e e ee 
i | 
GHIDAJ DE ALUNECARE EE DE 4. LS A 490 
| | | 
GHIDAJ DE CONDUCERE | 2 | 4 6 | 8 12 


Atunci cînd zone din batiu sînt utilizate ca rezervoare se impune, în plus: nu se ad- 
mit nici un fel de rămășițe de aderență de amestec de formare pe pereții cavităţii notate 
cu semnul —.—.—.; cavitatea utilizată ca rezervor se va verifica la etangeitate cu petrol 


15.1.3. FORME CONSTRUCTIVE SI CLASIFICARE 


Elementele care determină forma constructivă a unui batiu sînt: forma şi mărimea 
pieselor ce se vor prelucra pe mașina respectivă ` poziția relativă a ghidajelor batiului; 
dimensiunile subansamblurilor mobile şi fixe ce se vor monta pe batiu; mărimea și dis- 
punerea spaţiilor necesare pentru mecanismele de antrenare, instalațiile de ungere şi 
răcire, sistemele de comandă; existența diferitelor suprafețe de fixare sau a diferitelor 
deschideri pentru montare, demontare sau control. 

Batiurile mașinilor cu utilizare generală se clasifică în tabelul 15.2. 


Tabelul 13.2 


Clasificarea batiurilor 


Caracteristicile batiului si tipurile de mașini 


Batiuri-grînzi Batiuri-cadre care aparţin grupei 


Batiuri cu un singur sistem de ghidaje 
orizontale rectilinii pentru: strunguri pa- 
ralele, strunguri lucrînd cu mai multe cu- 
tite: strunguri revolver; mașini de centrat; 
semiautomate și automate; mașini orizon- 
tale de format ; mașini de turnat centrifugal 
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Tabelul 15.2 (continuara) 


Caracteristicile batiului și tipurile de mașini 


iuri-grinzi in grupei 
Batiuri-grinzi care aparţin grup 


ed 
ES 
E. 
8. 
ó 
S 
ES 
o 


E | 
E | | H DH 
| Batiuri turnate monolit, cu ghidaje orizun= 
tale pentru: strunguri revolver, maşini cu 


| mai multe cuțite 


Batiuri verticale cu un singur sistem de 
| ghidaje pentru: mașini de găurit cu mon- 
tanti sau coloană: maşini de frezat verli- 
cale: mașini de frezat universale: maşini 
de frezat roti dințate; fierástráu cu 
bandă, mașini de îndoit (abkant), ciocane, 
H prese 


LL IBatiuri orizontale cu mai multe sisteme «de 
ghidaje orizontale, cu sau fără montanți 
pentru: maşini de rectificat cilindri: mie 
sini de frezat filete; mașini de rabotat 
longitudinal; mașini de frezat longitudinal ; 
maşini de alezat orizontal 
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terea maximă admisă nu va depăși 9 mm); piesa se va livra pe cit posibil în stare 
degroșată și tratată termic; pe suprafața activă a ghidajelor se admite un număr 
maxim de porozitáti posibil a fi remaniate prin dopuire conform tabelului 15.1; su- 
prafata maximá a unui defect remediabil trebuie sá se inscrie intr-un cerc cu diametru! 
maxim de 20 mm; nu se admit asemenea defecte la o distanță mai mică de 10 mm de 
la marginea finită a ghidajului ; între periferiile a două defecte, distanța trebuie să fie 
mai mare de 10 mm; nu se admit defecte în zonele inaccesibile reparării prin dopui: 


imărul maxim de porozitáti admise pentru remaniat 


| LUNGIMEA GHID AJELOR, in m 
FELUL GHIDAJULUI ep - — |. N = 


GHIDAJ DE ALUNECARE 2 | 2 1 | 6 10 
GHIDAJ DE CONDUCERE | 2 | 4 6 8 12 


Atunci cînd zone din batiu sînt utilizate ca rezervoare se impune, in plus: nu se ad- 
mit nici un fel de rămășițe de aderentà de amestec de formare pe peretii cavitátii notate 
cu semnul —.—.—.; cavitatea utilizată ca rezervor se va verifica la etanşeitate cu petrol 


15.1.3. FORME CONSTRUCTIVE ȘI CLASIFICARE 


Elementele care determină forma constructivă a unui batiu sînt: forma si mărimea 
pieselor ce se vor prelucra pe masina respectivă; poziţia relativă a ghidajelor batiului; 
dimensiunile subansamblurilor mobile și fixe ce se vor monta pe batiu; mărimea si dis- 
punerea spațiilor necesare pentru mecanismele de antrenare, instalaţiile de ungere şi 
răcire, sistemele de comandă; existența diferitelor suprafețe de fixare sau a diferitelor 
deschideri pentru montare, demontare sau control. 

Batiurile mașinilor cu utilizare generală se clasifică în tabelul 15.2. 


Tabelul 15.2 


Clasificarea batiurilor 


DNS A MM aa RD NN o DRINA enter o ne icc 


pcd e CS Caracteristicile batiului şi tipurile de maşini 
Batiuri-grînzi Batiuri-cadre aparţin grupei 


EE NAC EE EE UE 


| Batiuri cu un singur sistem de ; idaje 
| orizontale rectilinii pentru: strunguri pa- 
| ralele, strunguri lucrind cu mai multe cu- 
| tite: strunguri revolver; mașini de centrat; 
semiautomate și automate; mașini orizon- 
tale de format ; mașini de turnat centrifugal 
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Tabelul 15.2 (continuare) 
| Caracteristicile batiului și tipurile de mașini 
Baur SRI | Batinri:cadre | care aparţin grupei 


Batiuri turnate monolit, cu ghidaje orizon- 
tale pentru: strunguri revolver, maşini cu 
mai multe cuțite 


iuri verticale cu un singur sistem «le 

Batiuri vertica c 
CR | ghidaje pentru: mașini de găurit cu mon- 
| tanti sau coloaná: magini de frezat verti 


| 
| 
| 

| | cale: maşini de frezat universale: maşini 
| 
| 


de frezat roti dințate; fierăstrău cu 


S bandă, mașini de îndoit (abkant), ciocane, 
= 
prese 

E | | 

C 

"EX | 

E AAA 

EE 


[Batiuri orizontale cu mai multe sisteme do 
ghidaje orizontale, cu sau fără montan[i 
pentru: mașini de rectificat cilindri 
sini de frezat filete; maşini de rabotat 
longitudinal; mașini de frezat longitudinal ; 

| maşini de alezat orizontal 


ni 
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Tabelul 15.2 (continuare) 


Caracteristicile batiului și tipurile de maşini 


Batiurr-grinzi 
care aparfin grupei 


Batiuri-cadre 


Batiuri orizontale cu unul sau doi mon- 
-F tanti, cu ghidaje circulare si rectilinii, 

pentru: strunguri carusel: mașini de rec- 
tificat; maşini de frezat capete de axe; 
războaie de țesut 


y 


Batiuri verticale cu ghidaje circulare și 
rectilinii, pentru: mașini de găurit radiale; 
mașini de lepuit; macarale rotative 


| Batiuri fixe (fără ghidaje) pentru: mașini 
de formare; mașini de miezuit prin împuş- 
care; freze de lemnărie; ferăstrău circu- 
lar pentru lemn 


15.1.4. SECȚIUNI SI NERVURARE 
Urmárind clasificarea batiurilor, principalele tipuri de sectiuni folosite in domeniul 


masinilor-unelte aschietoare sint date în tabelul 15.3. Cc ii iuri 
Ș S ` a .-9. Constructiile de b 
se pot încadra, de asemenea, în aceste tipuri. 1 SE 


Tabelul 15.3 


Tipuri de secțiuni ale batiurilor pentru mașini-unelte așchietoare 


Tipul batiului Secţiunea Domeniul de utilizare si caracteristici 


Batiuri 
orizontale 


Se folosește cînd este necesară evacuarea 
aschiilor si a lichidului de răcire care a pătruns 
între ghidaje. Are o rigiditate mai scăzută 
in comparatie cu cele inchise 


BATIURI SI GHIDAJE 1009 


Tabelul 15.3 (continuare) 


Tipul batiului Secţiunea Domeniul de utilizare şi caracteristici 


Se folosește cînd evacuarea așchiilor si a lichi- 
dului de răcire nu se face în jos. Dacă așchiile 
pot pătrunde între ghidaje se vor prevedea fe- 
restre înclinate 


Se folosește cînd este necesar să se utilizeze 
întreg batiul sau numai o parte din acesta, ca 
rezervor de ulei, sau cînd este nevoie de un 
spațiu mai mare pentru amplasarea mecanis- 
Batiuri melor. În acest caz așchiile nu pot pătrunde 
orizontale printre ghidaje. 


Se folosește la mașini-unelte grele, rigide, cu 

multi suporţi. Numărul ghidajelor este deter- 
minat de numărul suportilor și dimensiunea lor. 
Batiurile mașinilor deosebit de grele se prevăd 
cu cîte doi pereți verticali la fiecare ghidaj. 
În cazul că mașina nu are apărătoare de ghidaje 
se vor prevedea, ferestre înclinate 


Se folosește la mașinile-unelte care au ca ce- 
rintá de bază păstrarea axei perpendiculare pe 
o suprafață de lucru. Acestea se asigură la înco- 
voiere și rásucire prin nervuri transversale și lon- 
gitudinale 


Batiuri ` 
verticale d j 


Pentru asigurarea batiurilor la încovoiere si rásucire acestea se prevăd cu pereți 
transversali sau longitudinali între pereţii principali, spre a forma legături cît mai rigide 
și a conferi o precizie cît mai mare mașinilor. Batiurile mai puțin solicitate se rigidizeazá 
prin pereți sau nervuri perpendiculare pe pereții longitudinali (fig. 15.3). Batiurile mai 
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Fig. | 


IJ 
D 


solicitate se rigidizeazá prin nervuri transversale $i pereti longitudinali paraleli cu cei 
exteriori (fig. 15.4, a) sau numai cu nervuri oblice (fig. 15.4, b). 
In cazul solicitárilor foarte puternice, o rigidizare corectá se 


realizeazá printr-o ner- 
vurare în fagure (fig. 15.5). 


15.1.5. INDICATII CONSTRUCTIVE 


Grosimea ce se dă, de obicei, pereților si nervurilor 1 


à batiurile turnate din fontá 
se alege tinind seama de factorul gabarit redus N d 


at de relatia 


25 BLUT 
N= ZT [m], (15.1) 
4 


în care: L este lungimea, în m; B — lățimea, 

In tabelul 15.4 sînt date 
peretilor, iar in tabelul 15.5 v 
așchietoare. 


în m; H înălțimea, în m. 
cîteva valori orientative teoretice pentru grosimea 
alorile recomandate de practică pentru mașinile-unelte 


Pentru îmbinarea pereților și nervurilor se recomandă construcțiile din fig. 15.6. 
Tabelul 15.4 
Valori teoretice ale grosimii pereților 


I zs e 
Grosimea pere- 
telui interior 


| Grosimea pere- 


Gabarit redus 
N | telui exterior 


, esse T. c 
simea pere- | Grosimea pere- 


telui exterior | telui interior 

m | mm | mm li Y mm | mm 
| | i| 

0,75 | 3 ) || 2,5 18 14 
|] 

1,0 10 8 | 3,0 20 16 
|] 

1,5 12 10 Hi di 22 i8 

1,8 i4 12 || 4,5 25 20 
d 
2,0 16 12 | 
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Tabelul 13.5 


Valori ale grosimii pereţilor recomandate de practică, pentru mașini-unelte 
o b 


| | i exteriori eretii interiori 3hidaje și pereți 
o om "REIS | dest paper] snap d 
ni - | Sg " E 
S "1 i |a |R|S|S|A|m|S:|Ai| 4| a| H| a |R 
| | | | | 
[s «e o 30 25 —-2 [14 | s lis [25 |14 |10 
600— 1000 [300| Me ma 5 |10 |30 |125 FE [12 8 p l 
| F E. T PeH ] r aa i | ) | | 
be m m Eg 35 539 12 8 [20 |30 |16 |10 
1000— 1 500 J400] _ 700 ES 12 |35 [^ T2 |12 |16 P ul 
| E | [i sa ea iza lecken 
| | E | | 
| < 1 000 |14 mmm «Lg les lss Leg Le 
[5 ` T8 3 14 14 18 | 8 25 [35 16 |K 
500— 2250 |500) . —| 8 [12 [35 35 14 | | 
i CT > 1 000 D — Ua ed d iil 
| «1200 16 | = mM. MET NS 
2250— 3000 [500| ."1500 ig ||0 |15 [40 [40 pel m adi | 
(e 8 | 40 |40 = 16 |22 |10 [30 [45 18 |15 
3000— 4000 | H <1 400 20. 10 |15 IS 242 1 sal 
| «1600 EI 5 las Sl 24 [12 an las [20 ls 
5 00 ul TF 20 |45 |45 [16 |24 |12 |3 3 
4000— 5000  /600 `; ; 35 |10 30 | | 
( P | 1600 | ZG: J| | 
| | «1800 22 So, | " 35 lus 
5 7 z LT ——20 26 |12 |35 |50 22 | 
5000— 6 500 |700] — 1800 23 10 |20 [45 45 22| 
| [i | | 
| <2 000 24 | _ za les 2 | . vn Jee ba la 
6500— 8000 |700 _» 000 [26 |19 20 [55 50 51 |20 28 |15 w 3 
| | = | | |24 | |] 
ug A90 — MAL. [55 |50 |=—l20 |30 |15 |40 |60 |26 |20 
d EE Por ME "ule add: CR nd d aei 


xguna ae 


N E tai, 


Fenta i0% 


Giel 
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15.1.6. ELEMENTE DE CALCUL 


Batiurile mașinilor sînt proiectate în general prin analogie cu altele de același tip 
existente, stabilindu-se dimensiunile prin extrapolare. Forţele care acționează asupra 
batiului se pot determina cunoscînd eforturile de lucru ale mașinii. 

Batiuri orizontale. În general, batiurile orizontale se verifică la încovoiere în două 
planuri (orizontal și vertical) și la răsucire. 

Practica arată că rigiditatea batiului la încovoiere în plan vertical se determină. 
cu momentul de inerție în raport cu axa orizontală ce trece prin centrul de greutate al 
secțiunii; pereții despărțitori verticali atit perpendiculari pe pereții longitudinali, cît 
şi cei inclinati (diagonali) practic nu aduc o sporire a rigiditátii la incovoiere în plan ver- 
tical. 

La, determinarea deformatiilor la incovoiere în plan orizontal si la rásucire a batiului, 
acesta urmează să fie considerat ca o ramă în care pereții despărțitori și pereții de legă- 
tură lucrează simultan. 

Ordinea de calcul este următoarea: 

a. Se alege schema de calcul în conformitate cu modul de instalare a mașinii: 

— batiul rezemat pe trei puncte (fig. 15.7, a — mașini-unelte precise) se consideră 
ca o grindă articulată pe două reazeme, la calculul la încovoiere și ca o grindă încastrată, 
la calculul la rásucire; în acest caz deformația fundației nu influențează deformația ba- 
tiului; 

— batiul rezemat pe picioare (fig. 15.7, b) se consideră ca o grindă dublu articulată; 

— batiul continuu încastrat sau neîncastrat în fundaţie poate fi considerat ca o 
bará elasticá (fig. 15.7, c). 


| 


Lp 


| 
| 
uM 


| — b 
Punct de 
a reazem 


Fig. 15.7 


b. Se determină rigiditatea de calcul a batiului la încovoiere în planul în care influen- 
feazá precizia de lucru. 
Rigiditatea la încovoiere în planul orizontal se determină cu relațiile: 


— batiu cu pereți despărțitori perpendiculari 

EI = BEI: (15.2) 
— batiu cu pereți despărțitori în diagonală 

ET = S BLI, 


unde: I este momentul de inerție la încovoiere în plan orizontal, în cm*; E — modulul 
de elasticitate al materialului batiului, în daN/cm?; S,, S, — coeficienți de calcul (tabe- 
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lul 15.6); Iz, Inz — momentul de inerție la încovoiere în secţiunea cu cea mai mică rigi- 
ditate a secțiunii pereților si nervurilor corespunzátoare, in emt; E. lussimaa părții 
care se deformează a batiului, în cm; F — suprafața secțiunii deserise de (m dim a e^ 
a pereților conturului exterior, in cm?. i incus Pus dio; 


Tabelul 15.6 


Coeficientul de calcul S, si S, 


——————— ARII N a 


Batiu cu pereţi despărțitori ndiculari | i 
at t spă ori pe ndicular | 3 ereti espárti li 
i P párt pe i idicu s | Batiu cu pereţi despărțitori diagonală 
P | pF ` | m 
o $ . | Nr. pe- | d | 
Schema batiului | : | S ch batiului Nr. pe- 
£ S d Schema batiulu il S 
| retilor | 1 | en Datiului | pe tilor Sa 
| 


| 1 8 | LT | 3 gl Fa ra 


e Ret enc c Mr c e eru VIE 
BI, "Or. 
3--4—2 3 si 
p EISE ON | 3 i H Ins j 
{i ` 32 —— 
3 ] 
| 11 
| = 
n Se | 11 sin? g 
5 aul SE Lin 3d | 
| BI | 
| 9 £ | os“ o 
TAM Ge, 


Observaţie. S-au zat notatiile: F. e e e 

irse di iotatiüile: Fp este suprafaţa secţiunii tr 7 lui $ 

` : : : ste suprafata s nii tra 3 " ui î 2. ieni 

unghiul dintre nervurile diagonale; Fp — suprafata sectinnii Dee a peretelui in cm?; o — semi- 
; Fi suprafaţa sect 5 uis; 


Piciditatac i rž geir a. HIE 1 ji 
Rigiditatea la rásucire se determină cu relațiile: 


— pentru batiurile cheson, 


Lt wo (15.4) 
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— pentru batiurile cu sectiunea deschisá, 


Ad o 
GX P483 


CA 


unde: 0 este unghiul de rásucire, in rad pe lungimea /; / — lungimea din batiu supusă 
la rásucire, în cm; S — suprafața conturului după linia mediană a peretelui, în cm; 
G = modulul de elasticitate, în daN/cm?; P; — lungimea porțiunii din contur de grosime 
3;, în cm; M, — momentul de răsucire, in daN cm. 

Comparînd aceste relaţii, rezultă rigiditatea mai mică a profilului deschis. 

Dacă batiul cu contur închis (cheson) a fost slăbit cu o fereastrá, în relația (15.4) 
se introduce un coeficient de reducere a rigiditátii Kp: 


A " 
pom (15.6) 
B*SGK, 
pentru batiurile cu doi pereti longitudinali si pereți despărțitori. B este distanța între 
15.8 


axele pereţilor, in cm. Valorile coeficientului de reducere a rigiditátii sînt date în fig. 
sau tabelul 15.7. 


Tabelul 15.7 


Coeficientii de reducere a rigiditátii A, 


Schema constructivá | Ky 
C EE ar 0,08—0,2 
0,15—0,3 
0,25—0,4 
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Batiuri verticale (montant). Rigiditatea mon- 
tantului la incovoiere și răsucire se admite egalá 
cu rigiditatea unei bare cu pereți subţiri cu o 
secțiune corespunzătoare care se găsește in condi- 
tiile de incovoiere si rásucire purá. 

Influența factorilor constructivi — muchii, 
ferestre, nervuri — influența, erorilor conturului 
secțiunii transversale $i influența tensiunilor de- 
terminate de deplasarea la încovoiere se ia în 
considerare prin corectii corespunzătoare. Se fac 
următoarele ipoteze: rigiditatea proprie a peretelui 
la răsucire şi încovoiere în planul rigiditátii minime 
nu se ia in considerare; eforturile tangentiale in 
lungul peretelui se repartizează în egală măsură, 
la capetele libere ale peretelui izolat, rezultanta lor 
fiind egală cu zero; efortul normal pe înălțimea, Se Geng 
secțiunii peretelui se distribuie liniar iar etortul 
tangential din încovoiere după o parabolă. 

După cum arată experiențele, influența ari- 
pioarelor și nervurilor transversale (perpendiculare 
pe axa montantului) asupra, rigiditátii la încovoiere este relativ mică si, în primă 
aproximație, poate fi neglijată. Influenţa, ferestrelor, bordurilor, nervurilor longitudinale 
$i diagonale se ia în considerare prin calculul momentului de inertie al sectiunii, 

Săgeata la încovoiere 


ES 


" 
[s 


SaDa Ja TIR 


DH 
[S] 


pp PI 
j= du Pn 15.7) 
agp | Dëse? ( 


unde: f este săgeata la încovoiere, în cm; P — forța care solicită la încovoiere monta- 
tul in daN; Z — lungimea la care ac tioneazá forța P, în cm; E şi G — modulele de elas- 
ticitate ale materialului montantului, în daN/cm?; S — suprafața secțiunii montantului, 
în cm?; I — momentul de inerție al secțiunii, în cm4; X12 — coeficientul care se ia din 
graficul din fig. 15.9 (corespunzător direcției de încovoiere) sau se calculează cu relația 


EECH 


X= 15.8 
x Afh 2 ( 
5|— =H 
ER b 
] e 
in care “ este raportul dintre dimensiunile sectiunii. 
b 


Rigiditatea la rásucire a montantului cu contur inchis, 
intr-o primá aproximatie, se poate determina cu relatia 15.4. 


15.1.7. FUNDATIA 


"os Pentru ca maşina să-și păstreze caracteristicile de lucru şi 
de precizie trebuie să se sprijine pe o fundaţie care să-i asigure 
o rigiditate mare si în acelasi timp sá amortizeze vibraţiile pro- 


Fig. 15.9 duse în timpul funcționării acesteia. 
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Mașinile mici nu necesită, în general, fundații speciale. Pentru mașinile mijlocii 
şi grele fundația se execută din beton. Grosimea fundației se alege tinind seama de carac- 
teristicile și rezistența diferitelor soluri (tabelul 15.8). 


Tabelul 15.8 


Caracteristicile și rezistența diferitelor soluri 


REZISTENȚA 
DENUMIREA ȘI CARACTERISTICA daN Jem? 

Pămînt de umplutură, neconsolidat artificial 0—1 
Pămînt obișnuit, nedefrisat 
Pămînt milos, turbos, mlăștinos Gë 
Pămînt virgin ; 
Soluri necoezive, puternic sedimentate: l a 

— nisip fin si mijlociu pînă la 1 mm granulaţie SN 

— nisip obişnuit cu granulaţie de 1—3 mm : d 

— pietriș cu cel puțin 1/3 spaţiere, pietriș cu granulaţie " 

pînă la 70mm K 

Soluri coezive (mil, argilă, marnă) : à 

— pástoase E 

— moi (uşor de frámíntat) e 

— moi (greu de frámintat) ub 

— semitari . P 

— tari 
Roci: A 

— cu fisuri mari, dezagregate S 

— cu fisuri mici nedezagregate 


Turnarea betonului se face cu cel putin 
10 zile inaintea punerii in functie a maginii. 
În fundaţie se vor fixa cînd este necesar 
pentru fiecare mașină în parte, dispozitive 
de reglat orizontalitatea (fig. 15.10). 


Fig. 15.10 
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15.2. GHIDAJE 


15.2.1. GENERALITÁTI 


Ghidajele servesc pentru conducerea ansamblurilor mobile pe batiu (sănii, mese, 
berbeci etc.) sau pentru deplasarea ansamblurilor în vederea reglării și calárii prin pune 
rea în poziție corectă și fixarea rigidă pe batiu (păpușă mobilă, coloană mobilă, cutii 
de avansuri). 


În afară de asigurarea mișcării precise sau a fixării ansamblurilor, ghidajele îndepli- 
nesc și funcția de a transmite batiului forțele care acționează asupra lor. 


15.2.2. CONDIŢII TEHNICE 


Ghidajele trebuie să îndeplinească următoarele condiții tehnice: să fie de construcție 
cît mai simplă şi să permită un montaj ușor; să fie astfel construite încît forțele și mo- 
mentele de răsturnare care acționează asupra lor să fie minime; pentru ca jocurile dintre 
suprafețele de ghidare să nu se amplifice, forțele trebuie să se exercite mereu pe aceleași 
suprafețe și să nu se depășească valorile admisibile ale presiwmuii de contact; să fie cons- 
truite din materiale foarte rezistente la uzură (în special la batiu) ; ghidajele în contact 
nu trebuie să aibă aceeași duritate ; precizia si calitatea prelucrării să fie corespunzătoare 
(se recomandă rectificarea cu periferia discului) ; presiunea de contact să fie cît mai uni- 
formă ; să fie protejate contra depunerilor de așchii, praf; precizia inițială să fie menti- 
nută un timp cît mai îndelungat. 

Dacă precizia inițială şi calitatea se obțin printr-o tehnologie corespunzătoare 
menținerea, acestora timp îndelungat, adică rezistența la uzură, depinde în special de 
calitatea materialului și duritatea suprafețelor. 

Ghidajele pot fi executate dintr-o bucată cu batiul sau cu sania, sau aplicate. În 
cazul ghidajelor dintr-o bucată cu batiul se folosesc diferite calități de fontă, alegerea 
fácindu-se după mai multe criterii, sau o calitate specială de oțel dacă batiul este sudat. 

Deși tendința este să se folosească alte materiale, fonta este încă materialul cel mai 
utilizat la ghidaje și aceasta cu cît structura se apropie de cea perlitică, deoarece forma- 
tiunile de ferită sau cementită favorizează uzură. 

Dacă fonta este conform STAS 568-67, alegerea calității se face după indicatiile 
din tabelul 15.9. În ultimul timp pentru ghidaje se folosește fonta STAS 8541-71 .O 


Tabelul 15.9 


Alegerea fontei pentru ghidaje 


Presiunea de contact Rezistenţa la incovoiere 


Calitatea fontei 


daN/em? daN/em? | 
| | 
x 3 100 Fc 20 
5—10 250 | Fc 25 
20 : 500 | Fc 35 
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altă calitate de fontă utilizată este fonta aliată, 
cu Ni, Cr (pentru creşterea rezistenței la uzură) 
şi Mg ale cărei proprietăți sînt superioare cu 
20%, față de cele ale fontei Fc 30. Aceste fonte 
sînt însă cu mult mai scumpe decît cele perlitice. 


Ghidajele dintr-o bucată cu batiul au un 
cost ridicat și nici nu au o duritate prea 
mare. Aceste considerente au dus la construirea 
corpului batiului sau saniei dintr-un material 
cît mai ieftin și a ghidajelor dintr-un material 
care să poată răspundă condițiilor tehnice ce li se 


cer. În prezent, pentru ghidajele aplicate se fo- 
losesc otelurile de calitate si materialele plastice. 
xperientele efectuate au arătat cá durabilitatea ghidajelor din oţeluri cálite este 
de 5— 10 ori mai mare decît a celor din fontă. Se recomandă utilizarea, otelurilor de ce- 
tare OLC 15 si OLC 20 — STAS 880-65 cu călire în apă, sau otelurile slab aliate cu 
i sau Cr — STAS 791-66 cu călire în ulei. Dacă ghidajele executate din OLC 15 sau 
OLC 20 sînt lungi, acestea se fac din bucăţi de 500—700 mm, deoarece altfel au tendințe 
de deformare în timpul tratamentului termic. Din oțel aliat 41 C10, ghidajele se execută 
numai cînd sînt lungi şi trebuie să fie dintr-o bucată, tendința de deformare fiind mai 
mică. Duritatea ghidajelor de oțel ajunge la 52-60 HRC. 

La masinile-unelte grele, unde ghidajele de cele mai multe ori se gripeazá, există 
tendința construirii de cupluri din materiale plastice pe fontă sau oțel. Aceste ghidaje 
prezintă următoarele avantaje: economie de materiale antifrictiune (deficitare): mic- 
Sorarea uzurii; cînd ungerea este insuficientă nu apare griparea ; rezistență mare la ac- 
tiunea acizilor si bazelor din ulei; absorbție mică de apă și ulei; cost redus. 


Experiențele efectuate cu ghidaje din textolit (straturi de textile și poliamide) cu 
ntă cenuşie au scos în evidență că valoarea coeficientului de frecare yu, este în funcție 
de viteza de alunecare v şi de încărcarea specifică p (fig. 15.11). 


15.2.3. CLASIFICARE 


Ghidajele se clasifică după profil (tabelul 15.10), după traiectorie (tabelul 15.11) 
și după natura frecării (tabelul 15.12). 

Ghidajele maşinilor-unelte se realizează din cel puțin două profiluri de acelaşi fel 
sau, mai frecvent, prin combintaii de profiluri, in acest caz numindu-se ghidaje combi- 
nate. 

Pentru asigurarea preciziei, ghidajele de rostogolire se fabrică de obicei în seturi 
complete de tipuri si mărimi. 

Constructiv, există ghidaje fără reîntoarcerea corpurilor de rulare de tip R (fig. 15.12, 
a) de tip KK (fig. 15.12, b) sau de tip K (fig. 15.12, c) si ghidaje cu reîntoarcerea corpurilor 
de rulare de tip RZA (fig. 15.13). 

O soluţie interesantă o constituie ghidajul de alunecare cu efect hidrostatic. Aces- 
ta are particularitatea de a avea un coeficient de frecare foarte mic și o bună amortizare 
în sensul perpendicular planului de frecare. Utilizînd un sistem de referință diferit de 
ghidajul de alunecare (o riglă sau o rază luminoasă), cu acest tip de ghidaj (fig. 15.14) 
se poate corecta eroarea deplasării datorată stării defectuoase a ghidajului purtător. 
Pentru aceasta se utilizează supape de reglare comandate de grosimea, periculei de ulei. 
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Clasificarea ghidajelor după natura frecării 


acteristici, domeniu de aplicare 
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Schema ghidajului 
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Fig. 15.14 


15.2.4. ELEMENTE DE CALCUL 


Calculul ghidajelor de alunecare. Acest calcul cuprinde: calculul forţelor și presiunilor 
totale care acționează pe suprafatele de bază ale ghidajelor sau ale reactiunilor A, B, 
C echivalente cu aceste forțe; calculul presiunilor medii pe fiecare din aceste suprafeţe; 
calculul presiunilor maxime pe aceste suprafețe; compararea, valorilor obținute cu pre- 
siunile maxime admisibile determinate experimental pentru asigurarea unei rezistențe 
corespunzătoare la uzură. 

Forţele care intră în calcul sînt: Pa, Py, P, — componente ale apăsării de lucru; 
A, B, C — reactiunile pe suprafețele ghidajelor; Mz, My, M; — momentele rezultan- 
te după cele trei axe; Gs, Gm, Gp — greutatea saniei, mesei si respectiv a piesei; Q, Q 


Mr xd 


P Jy, Qz — forță necesară deplasării saniei (mesei) si componentele acesteia. 


Pentru coeficientul de frecare p. se iau, în general, următoarele valori: la viteze de 
alunecare mici (mese freze, cărucior strung), u = 0,10... 0,15; la viteze de alunecare 
mari (mese raboteze), p = 0,05... 0,10. 

În tabelul 15.13 se dau formulele pentru determinarea reactiunilor, momentelor, 
presiunilor și a forței de tracțiune la ghidajele dreptunghiulare și in formă de V folosite 
ia mașinile de frezat, rabotat longitudinal și alezat orizontal. 

Valorile presiunilor de contact admisibile în cazul ghidajelor din fontă sînt: pentru 
viteze mici (viteze de avans la strunguri, mașini de frezat) p = 25 ... 30 daN/cm? ; pentru 
viteze mari (viteze de aschiere la raboteze si morteze) p = 8 daN/cm?; pentru magini- 
unelte speciale cu regimuri grele de așchiere si viteze mici, p = 10 daN/cn»?, iar la viteze 
mari, p = 4 daN/cm?; pentru mașini de rectificat p = 0,5... 1 daN/em?. 

Calculul ghidajelor de rulare. Acest calcul cuprinde: calculul presiunii de contact; 
calculul deformatiilor de contact; compararea valorilor obținute cu valorile stabilite 
al. 


experim 
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Tabelul 15.13. 


Calculul ghidajelor de alunecare 


Schema ghidajului și a forţelor Formulele de calcul 


Age M 
A Petr B-Py:Qy: Ze 
Ye 
Qy U(Pz + Py + Gs) + KPa; unde K — 1,1 
" 1 2 " G 
a — —3 $p——; bf — 
aL? cgit 


p 0,15; Z T lungimea ghidajului; G; — greu- 
tatea saniei 


Ma = Dein — Pyzp + Qyzg — QVQ 
My = Pzp + Pap + Gang + Qro 
E, = Pa — 9, — Fy 


Qr = u(P + G;) + KPa, unde K = 1,15 
A 
oz Ta 
yEy 
Ey E 
p = d ges 
ET E T 


unde by = 2b cos? o 


Calculul variază după natura corpurilor de rulare si materialul ghidajului astfel: 
— la ghidaje din oțel și bile din oțel, presiunea de contact 


3 
P 
maz = 47-103 E [daN /cm?]. (15.9) 


Fa P, este forța de încărcare a unei bile, in daN; d — diametrul bilei, in cm iar de- 
ormatia i 


= 1,9. 1073 E [mm]; (15.10) 
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— ]a ghidaje din fontá si bile de otel, presiunea de contact 
St 


CH [daN/em2?], (15.11) 


maz = 35.103 
iar deformația 
3[ pi 
è = 2,6. 102 E pnis] i (15.12) 


— ]a ghidaje din otel si role din otel, presiunea de contact 


Pmaz = 2 700 2 [daN/cm?], (15.13) 


unde: q este forța pe unitatea de lungime a rolei, în daN/mm ; d — diametrul rolei, în mm, 
iar deformația rolelor 


Ag = 2,76 - 10799 In (5 - 104. A [mm]; (15.14) 
q 


— ]a ghidaje din fontá si role din otel, presiunea de contact 


Pmaz = 2100 E [daN/cm?]. (15.15) 
iar deformația rolelor 
Aa = 2,76 - 10-69 AE 104 5] [mm]. (15.16) 
g 


Presiunile admisibile: la ghidaje din oțel (58-62 HRC) cu bile, pa = 18 000 daN/cm?, 
iar la cele cu role, pa = 10 000 ... 12 000 daN/cm?; la ghidaje din fontă (200 HB) cu bile, 
Pa = 4 500 daN/cm?, iar la cele cu role, pa = 2 500... 3 000 daN/cm?. 

Seturile complete de diferite fabricatii se aleg din cataloage după capacitățile de 
încărcare, la fel ca la rulmenti. 


15.2.5. INDICAȚII CONSTRUCTIVE 


Ghidajele dintr-o bucată nu sînt de tipuri speciale iar forma lor este dictată numai 
de funcționalitate. La ghidajele aplicate însă, pe lîngă condițiile de funcționalitate, se 
impun și cele de realizare tehnologică. 

În cazul ghidajelor din oțel sau din fontă de calitate superioară, fixarea de batiu 
se realizează prin suruburi, iar pentru descărcarea transversală a șuruburilor se folosesc 
îmbinările cu canal și pană, în coadă de rîndunică etc. Cîteva exemple sînt date în fig. 
15.15. 
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Fig. 15.15 


Pentru a putea reduce din ce în ce mai mult grosimea materialului plastic (textolit, 
Dytron etc.) pentru ghidaje se folosește montajul din fig 15.16. După întinderea unui 
adeziv „între corpul batiului și placă, aceasta se prinde suplimetar cu şuruburi din cupru 
care se string bine cu cheia, după care partea desenată punctat se reteazá. 
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DINAMICA MASINILOR 


16. ECHILIBRAREA MECANISMELOR 
ȘI A MAȘINILOR. PRINCIPII 
DE ECHILIBRARE 


Cîteva din efectele dăunătoare cauzate de mase în mișcare neechilibrate sînt: mers 
neliniștit, vibrații, uzuri pronunțate datorită reactiunilor suplimentare din lagăre, zgo- 
mote și apariția fenomenului de rezonanță care duce la distrugerea mașinii. 

Eliminarea efectelor dăunătoare datorate forțelor de inerție neechilibrate și momen- 
telor neechilibrate ale forțelor de inerție se face printr-o judicioasă repartizare atît a ma- 
selor elementelor, cît si a unor mase adiționale, denumit contragreutáti, operație cunos- 
cută în tehnică sub denumirea de echilibrare. 

Forţele de inerție dezvoltate de masa unui element aflat în mișcare plan-paralelă 
nu pot fi echilibrate în interiorul elementului propriu-zis, deoarece atît centrul de greu- 
tate al acestuia, cît și centrul instantaneu al acceleratiilor descriu curbe închise (ciclice). 

La elemente cu mișcări de rotaţie în jurul unei axe fixe, centrul instantaneu al acce- 
leratiilor fiind fix, se poate realiza echilibrarea în interiorul elementului. 


16.1. ECHILIBRAREA ROTOARELOR 


16.1.1. CONDIŢIILE GENERALE DE ECHILIBRARE 
A ROTOARELOR 


În cazul rotoarelor defectus centrate, apar forțe de inerție și momente ale forțelor 
de inerție neechilibrate, care produc solicitări dinamice suplimentare în lagăre. A echi- 
libra un rotor înseamnă a reduce la zero vectorii forță și moment al forțelor de inerție. 
Acest lucru se realizează prin contragreutáti. Echilibrarea statică constă în anularea. 
vectorului forță de inerție iar echilibrarea dinamică 
prin anularea vectorilor forță și moment al forțelor 
de inerție. Echilibrarea statică se realizează cu o 
contragreutate, cea dinamică — cu două, plasate 
în două plane paralele diferite (plane de referință). 

Pentru determinarea condițiilor de echilibrare 
a maselor în mișcare de rotaţie se consideră un 
corp de masă m, care se rotește uniform cu viteza, 
unghiulară c în jurul unei axe (A) care nu trece 
prin centrul de greutate G fig. 16.1). 

În timpul rotației se produce o forță de iner- 
tie (centrifugá) F; neechilibrată, aplicată în G nor- 
mală la axa A, și un moment neechilibrat al forțelor 
de inerție M;, tot normal la axa A. Fig. 16.1 
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Dacă w ar îi variabil, ar mai fi apărut in G și o forță de inerție tangentialá, în 
planul de rotație al centrului de greutate G. Raportînd mișcarea la un triedru triorto- 
gonal cu axa Oz pe direcția axei de rotație A si cu planul xOy trecînd prin G, atunci 
coordonatele centrului de greutate sint xg, yg, iar excentricitatea OG = e = a + y 
Proiecţiile pe axa x a lui F; si Mj vor fi: i x: 


Fiz = ma?xg; Fiy = Seite: Fiz=0; 


16.1 
Miz = olyg; May = Irz; Miz = 0. ; i 
Pentru echilibrarea completă a forțelor de inerție trebuie ca 
F;=0 si M;=0 (16.2) 
sau 
Fia = O; Fiy = 0; Fiz = 0: 
(16.3) 


Mig = 0; Miy —0; Mi= 


Primele trei condiții (16.3) arată cá centrul de greutate G trebuie să se găsească 
pe axa de rotație A, adică s 


4 


Următoarele trei condiții (16.3) arată cá axa de rotație A trebuie să fie axă princi- 
pală de inerție, deoarece 
Jas = Jee = 0 (16.5) 


„Condițiile (16.4) arată că rotorul este echilibrat static. Dacă sînt satisfăcute condi- 
tiile (16.4) si (16.5), atunci se realizează o echilibrare dinamică. 


16.1.2. ECHILIBRAREA MASELOR CONCENTRATE SITUATE ÎN ACELAŞI 
PLAN SAU A ROTOARELOR ÎN FORMĂ DE DISC [7], [6] 


In acest caz, printr-o judicioasă plasare a unei contragreutáti se poate aduce centrul 

de greutate pe axa geometrică de rotație. 
Determinarea contragreutátii (ca mărime și poziție) se face prin calcul, iar eventua- 
iele erori de prelucrare se corectează pe instalații de echilibrat static sau pe mașini de 
echilibrat dinamic. : 
E _Fie mi, Mo, Mg trei mase concentrate în centrele lor de greutate, la distanțele eu, 
Co, Pa, de centrul de rotație O (fig. 16.2, a). În mișcarea lor de rotaţie, aceste mase 
vor dezvolta forțele centrifuge: 

E -— m cub. E mcr. SEN 

Fi = mpi? Pia mp; Fiz = Map3W?. 


e, ` d , si. ez ceea det : 
D Vectorul rezultant al poligonului (da) din fig. 16.2, b, determină direcția pe care 
trebuie montată contragreutetea. 

Pentru echilibrare, trebuie plasată o masă mg pe o direcție paralelă cu (da) și 
trecînd prin O, astfel încît i 
— o Sue Fi 
made? = hg(da) = Fie, 
în care: hy este scara la care s-a construit poligonul forțelor, în daN/mm ; Ze — vectorul 

de poziție al centrului de greutate al contragreutátii de masă mg. 
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Se alege pg (funcție de gabarit) şi rezultă, 


D beid 
mg MES sau Ge EE e, (16.6) 
pac? pac? 


unde g = 9,8065 [ms2]. 

Dacă pe direcția Se rezultată din poligonul forțelor nu este posibilă plasarea contra- 
greutăţii mg, aceasta se poate înlocui cu alte două mase m! şi mg (fig. 16.2, c) în direcţii 
pe care este posibilă plasarea, lor. Cele două mase mg şi mg se aleg astfel încît rezultanta 
forțelor centrifuge Fc și Fig să fie egală cu cea rezultată din poligonul forțelor centri- 
fuge (fig. 16.2, d) 

Dacă nu este posibilă adăugarea de contragreutáti (cazul discurilor pline), se poate 
îndepărta material de masă echivalentă contragreutátii pe direcție diametral opusă 
(fig. 16.2, e). Această operaţie este echivalentă cu adăugarea unei mase negative" — My 
la distanța. py, astfel încât: | myoy | = | ape. Si in acest caz se poate scoate material 
din două direcţii diferite, așa fel încît efectul să fie echivalent. 

La fel se procedează si pentru echilibrarea unui sistem de p mase concentrate aflate 
în același plan. Cu notatiile anterioare se poate scrie: 


3" Fy = Fad Fis } Piz Feed Fin t Fig 0 (16.7) 


Gii + Gapa + Gag + «+ + Gn£n + Gefa = 0 (16.8) 


Ecuația (16.8) stă la baza determinării lui Ge și Pe 
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16.1.3. ECHILIBRAREA MASELOR ÍN MISCARE DE ROTATIE 
AFLATE ÍN PLANE DIFERITE 


În cazul general, corpurile în mișcare de rotație au masele situate astfel încît cen- 
trele lor de greutate se află în plane paralele, perpendiculare pe axa de rotaţie. Cazul 
clasic al rotoarelor mașinilor electrice confecționate din tole, sau al arborilor cotiti. Pentru 
echilibrarea acestora, trebuie satisfăcute ambele condiții (16.4) și (16.5). 

In acest caz sînt necesare două contragreutáti plasate în două plane de referință I 
şi II la distanța z unul de altul (fig. 16.3, a). Planul T se ia drept prim plan de referință, 


Fig. 16.3 
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față de care se măsoară distanțele z,, z;, ..., 25 la care sînt situate centrele de greu- 
tate al maselor s, Mg, ... Mz. Originea sistemului de axe se ia în punctul O. 


Cele două condiții de echilibrare dinamică se traduc matematic prin două relaţii 
vectoriale: 


Po + Pia + o + Fis + Fu + Pun =0 (16.9) 
și 
zx Fax x Pip 3 x Pig à x Fin =0. (16.10) 


Tinind seamă de (16.8) si notind Gr, Gr; si gj, Ep contragreutátile si razele vectoare 
ale acestora, (16.9) si (16.10) devin: 


G1- Pa + Ga: Bat o + Gs Ps + Gu: Pr + Gg Bg = 0; (16.9) 
ZU X GPi H 220 X Goa +... + 2g X Gaps + zü X Gouf = 0, (16.107) 
unde s-a notat cu ii versorul axei Oz. 
Impártind prin z ecuația (16.10^), rezultă 
A BxGjp, + 2 üxGgp, + .. -- P ax Ge + Bags. zs D (16.10) 
z z z 


Vectorii componenti subliniati ai acestei ecuaţii vectoriale pot fi calculati ca mărime 
direcție și sens, aplicînd regula șurubului drept si pot fi reprezentaţi la scara momen- 
telor ky; ultimul termen este necunoscut. 


În fig. 16.3, b este prezentată, într-un plan perpendicular pe axa zz, distribuția, 
spațială a maselor, forțelor centrifuge și a momentelor forțelor centrifuge. 


Deoarece în relațiile (16.10) sau (16.10%) există un singur termen necunoscut 
(zx Rot sau UXGypjj. se construiește mai întîi acest poligon. 


e es NET 2 T 
Pentru ca latura de închidere (vectorul Mir = 2x ont = — Guy X Pr) să dea 


adevárata directie a lui fip se rotesc în sens trigonometric cu 90? toți vectorii rela- 


tiei (16.10). În felul acesta toti vectorii moment situați la dreapta planului 7 se vor 
suprapune peste vectorii forțelor centrifuge corespunzătoare, iar cei din stînga în sens 
opus forței centrifuge corespunzătoare. 


Ecuația (16.10' devine astfel: 


—. cg | — me e — 
Mi + Mia + Mis + Mi, + Mig + Min = 0, (16.11) 


unde simbolul (—) folosit arată cá vectorii moment sint rabátuti cu 90° conform con- 
ventiei. 

Vectorul de închidere (fa) (fig. 16.3, c) determină termenul necunoscut al ecuației 
(16.11); 
d > 


2 


n E - 
j Gun Bu = Aaa), (16.12) 
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de unde rezultă 


g kulja 
Gi ECH, 


(16.13) 
o? Zë 


închidere (al al acestui poligon dă termenul necunoscut: 


Fu = * Gg = heu). (16.14) 
g 


Direcția şi sensul lui p, sînt determinate de direcția şi sensul lui (ia), Dacă se alege 
GER Pr Da: 3 
valoarea, lui Pr atunci 


g Rp(A'a/) i (16.15) 


16.2. ECHILIBRAREA STATICĂ A MECANISMELOR 


16.2.1. CENTRUL DE GREUTATE AL MECANISMELOR, VECTORI 
SI PUNCTE PRINCIPALE 


Pentru determinarea pozitiei centrului de greutate al unui mecanism se foloseste 
relația vectorului de poziție So: 


"n 


Kä mir; 


Kg ons, (16.16 


m 


în care: P; este vectorul de poziție al centrului de greutate al elementului 7; m; — masa 
elementului j, iar m = m, met + Ma. 


Pentru exemplificare se consideră lanțul cinematic din fig. 16.4, format din 
mente de mase m, M... m concentrate în centrele de greutate G,, Ga, ... 
tele 8,, 85,..., Bn de articulațiile din stînga, precizate prin vectorii F}, Fo, 

Înlocuind mărimile în relația (16.16), cu notatiile din figură și grup 
aceeași direcție, se obține 


o Masi (ng + m +. ma) fi383 + (m + Ma t oe + Mn) da 
To => + 
m m 
P 08485 + (mpa + Mja + all, po nsn, (16.17 
m i | m 
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— x 
E 08; + (mg + mg + ... + mg) D : 
i m i 
ELO + Dun + Mn) H. jm); (16.18) 
m 
Ee: Mnën 
m 
atunci (16.17) devine: 
Fa = ha + hat o + ZE «+ ha (16.19) 


Vectorii À,, ħa ... ha se numesc vectori principali iar punctele H,, H, ... Hn — puncte 
principale. 

Semnificația fizică a punctelor principale H, rezultă, din interpretarea relațiilor 
(16.18). Dacă elementului j( fig. 16.5) i se plasează în articulația A; masele tuturor elemen- 
telor precedente, în centrul de greutate G;, masa sa 9m, iar în articulația următoare 
A ţia — masele tuturor elementelor care urmează, atunci punctul Hy este centrul de 


n 
greutate al celor n mase ( 1 2 . 


j-1 


16.2.2. MATERIALIZAREA CENTRULUI DE GREUTATE 
LA MECANISME 


Pentru punerea în evidență a centrului de greutate al mecanismului se procedează 
la amplificarea acestuia cu diade formate din elemente de masă nulă pînă cînd articu- 
latia interioară a uneia din acestea coincide cu centrul de greutate al mecanismului ini- 
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tial. În fig. 16.6 este reprezentat mecanismul patru- 
later cu vectorii principali fis ho, hs şi punctele prin- 
cipale H,, H,, H}, amplificat cu diade (H, CB; CDB, 
şi EGF), unde G este c.d.g. al mecanismului patru- 
later A94 BBy. 


16.2.3. ECHILIBRAREA STATICÁ 
A MECANISMULUI 
PATRULATER 


Aceastá echilibrare se realizeazá atunci cind acce- 
leratia centrului de greutate ag = 0, deci cînd G este 
fix în tot timpul ciclului cinematic, adică 


Pg = hi + ha + se + În = const. (16.20) 


Relaţia, (16.20) exprimă condiția echilibrării statice a mecanismelor. Realizarea 
acestei condiții se poate face total sau parțial prin ajutorul contragreutátilor. Astfel la 
mecanismul patrulater din fig. 16.7, a, cu elemente de masă m, ma, ms concentrate în 
centrele de greutate G,, Ga, G4 la distanţele sı, ze, sa de articulațiile din stînga, echili- 
brarea statică se realizează după cum urmează: 

Cele trei mase punctiforme se repartizează static în cele patru articulații ale meca- 
nismului (49; 4, B, By): 


— in Ag: ma = m i, 
1 
— în A: ma = Ma +t Ma = m 5 Toms h ST (16.21 
1 2 
D A $9 I5 — Sa 
— în B: mp = msg + MgB = ms 5 + mg S 
2 3 


Sa 
î : = să, 
în Bo: map, = mg 
3 
Echilibrarea mecanismului astfel simplificat se reduce la echilibrarea a două mase m 4 
și mg în mişcare de rotație, prin plasarea a două contragreutati de mase mr și mir 
la distanțele p, si pj în prelungirea elementelor 7 și 3, așa fel încît 


mie; — Mah: = als, 


P rre 
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Fig. 16.8 
alegind py $i Gun în funcție de condițiile de gabarit, rezultă 
A l 
m = ma CR ur = m z . (16.22) 
| I III 


| Prin această operație centrul de greutate al mecanismului astfel echilibrat este 
| plasat pe dreapta A9Bo si rămîne fix în tot timpul ciclului cinematic (fig. 16.7, b). Deoa- 
| Tece map = Miao + MA + MI; MBo = "hag, + MB + myr unde mag Şi MBo simboli- 

zaează masele cu centrul de greutate în Ay, respectiv Bọ Masa totală a mecanismului 
| astfel echilibrat devine 


m = Map + MB > om, (16.23) 
unde m = M, + M + s. 
Poziția centrului de greutate rezultă din relația 
m 
| rg = AG = Aaf —R. (16.24) 


| m 
În fig. 16.8, a si b se arată încă două variante de plasare a contragreutátilor pentru 


realizarea echilibrării statice a mecanismului patrulater. Aceste soluții se utilizează în 
cazurile în care condițiile de gabarit nu permit plasarea contragreutáfilor ca în fig. 16,7, b. 


16.2.4. ECHILIBRAREA STATICĂ A MECANISMULUI 
MANIVELĂ-PISTON 


Această echilibrare se obţine prin două contragreutáti: una de masă myr plasată 
în prelungirea bielei AB — a doua, de masă my, în prelungirea manivelei 4.4, (fig. 16.9). 
După repartizarea statică a maselor în articulații, se obține: 


*—5. 


— in Ag: Mih, = M $ 


I — Sa, 
, 


$ 
— in 4: ma = MaA + M = m = + ma (16.25) 
Y 


E 
— in B: mg — map + mg = m, Æ + mg 
l 
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Contragreutatea din prelungirea 


bielei are valoarea mutt — mg 


II 
Centrul de greutate al bielei se aflà 
acum în A, iar masa din A va íi: 
ma = ma + mu + mg, care se echili- 
brează printr-o contragreutate my, la 
distanța p, de articulația fixă Ag, de 


. FT b 
mărime my = Du (dacă Aga 
lig. 16.9 A Pr 
atunci my = ma). 
Masa totală a mecanismului astfel echilibrat este egală cu m = ma, = ma, + 


+ m4 + my, iar centrul de greutate este adus în articulația fixă Ap 

Echilibrarea mecanismului manivelă-piston prin metoda precedentă nu este prac- 
tică deoarece mărește gabaritul motorului, nu se realizează decit echilibrarea parțială 
(statică) și mărește momentul de inerție al maselor în mișcare. Pentru aceste motive se 
preferă, la echilibrarea motoarelor, soluția echilibrării parțiale cu o singură contra- 
greutate plasată în prelungirea manivelei motoare. 


16.2.5. ECHILIBRAREA STATICĂ A MECANISMELOR PLANE ARTICULATE 
CU MAI MULT DE PATRU ELEMENTE 


Pentru exemplificare se consideră mecanismul sitei oscilante de la o combină de 
recoltat cereale (fig. 16.10), la care se cunosc următoarele date: 

— lungimea elementelor: O4 = 0,12m; AB —2m; BC = 5m; 8m; 
BD =0,55m; CE-—0,35m; DF=0,75m; a—12m; b=2,4m; c—i12m 
d =0,5m; 

— poziția centrelor de greutate ale elementelor: s, = OG, = 0,06 m; s, = AG, 
= 1m; BGs= 0,15m; s, = CG, = 0,37 m, s, SDG; = 0,175m; 

— masa elementelor: m, = 0,509 kg; m= 12,232kg; m,= 9,174kg, m,-— 
= 6,116 kg; mg = 1,529 kg. 

Vectorul de poziție 7g se calculează cu relația (16.17): 


^ Syn, + lima + mg + ma H ms) i SMa + la(ma ma + my 
G i KS 
m m 
* BGama y BCm, , $ym, , BDm; , EMs 
m m ! m ' m © m 
Fácind înlocuirile si efectuînd calculele, se obțin: /, = 0,118 m; A, = 1,553 m 


hag = 0,046 m; hzo = 0,072 m; 4, = 0,036 m; ban 0,028 m; h; = 0,019 m 
Cu ajutorul relației 


Fa = ħi + ħa + ħa + hac + ħi + ap + Rs 


se obține centrul de greutate al mecanismului (fig. 16.10, a). 


16.10 


Fig. 
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Masele repartizate în articulații au următoarele valori: 
— Pentru elementul 1: 


ls Mie 
mo =m; — e 0,509 0,12 — 0,06 0,254 kg: 
A 0,12 m 
s 0 
ma=m = = 0,509 9:96 — 0,254 kg; 
Sé 


1 H 


— Pentru elementul 2: 


la — We 
Maa = mM, SCH 1223227 — 6,116 kg: 
2 2 i 
Sa 1 
Map = M, — = 12,232 — = 6,116 kg. 
ü 2 i 


ES Pentru elementul 3 valorile celor trei mase concentrate în B,C si D se obtin 
din rezolvarea următorului sistem: j 


Mg + Waco + Map = Mg; 


ll 
| 


HlagXp + Macxo + mapxp = 0; 
M3BYB + mache + mapyp = 0, 


unde coordonatele, in m ale punetelor B, C si D rezultă din fig. 16.10, b: B(0; — 0,1 
E g. — 0,150); 
C( — 0,350; — 0,075); D(0,385; 0,250). În tinal, rezultă: i i 


Map = 3,183 kg; mac = 3,138 kg; map = 2,853 kg. 


— Pentru elementul 4: 


h 4 0,350 — 0,17 
mac = m, Ż t= 6,116 Le 3,058 kg; 
n 0,350 i 
s i 0,175 
mag = ma A = 6,116 —— = 3,058 kg. 
K 0,350 


— Pentru elementul 5: 


l5— s 0,75 — 0,3 
Msp = My : 3 = 1,529 — Rs en 0,765 kg; 
lg 0,75 i 
s 
ep = m; — 1,529 a s 0,765 kg. 
lg Kéi 


Masele concentrate în articulații sînt: mo = mio = 0,254 kg; ma = = Pha + + maa 
= 6,37 kg; mg = Mg + map = 9,30 kg; mo = mao + mac = 6,196 kg; mg = mag = 
= 3,058 kg; mp = map + Msp = 3,613 kg; mp = mgp = 0,765 kg. 


ll 
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Masele mg si mp se echilibrează cu cîte o contragreutate plasată în prelungirea 
elementelor respective, astfel: 


P 0,350 


m mc 6,196 — —- = 21,686 kg; 
" "Iv 0,1 ğ 
7 
my = mp Is 3,513 0s 27,097 kg, 
Wi 0,1 


în care s-au ales jy = řy = 0, 1 m. 


Masa mg se echilibreazá cu o contragreutate wj plasată în prelungirea elementu- 
lui 2, astfel încît centrul de greutate să fie în punctul A: 


l 2 
mpg = mg — =9,30 = 93 kg. 
YII 0,2 


În punctul A se găsește acum concentrată masa m4 = m4 + mg + my = 108,67 kg, 
care se echilibrează cu o contragreutate sj, plasată în prelungirea manivelei, la vj = 
= 0,24m; 


0,12 
my — ma "ws 108,67 — 54,33 kg. 


5 0, 


16.3. ECHILIBRAREA MOTOARELOR MONO- 
SI POLICILINDRICE DL 


Echilibrarea parțială a mecanismului manivelá-piston cu o singură contragreutate 
prezintă interes practic şi se aplică tuturor mecanismelor manivelă-piston care intră 
în componența mașinilor sau motoarelor mono sau policilindrice. 


16.3.1. ECHILIBRAREA PARȚIALĂ A FORȚELOR DE INERTIE 
LA MECANISMUL MANIVELĂ-PISTON 


Masa mą concentrată în articulația butonului de manivelă (fig. 16.11) dezvoltă 
forța centrifugá. 
Fia = — maro, (16.26) 
iar masa mp concentrată în articulaţia bielei cu pistonul dezvoltă forța de inerție 
Fig = |mpgüg| = mpro2(4, cos e + A, cos 2p — Ag cos 4p + 


+ Agcos 69 — Ag cos 8p 4 ...), (16.27) 


unde coeficienții A, 45, 4, ... Aan Sînt dati de relațiile (3.50). 
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Relaţia (16.27) arată că forța de inerție a masei concentrate în articulația B a pis- 
tonului este compusă dintr-o sumă de termeni cu amplitudini și perioade de variație 
de diferite frecvențe. Se poate deci scrie 


Fin = Fig, + Bus, + Bu, + -+ Fipan +- (16.27) 
în care: 


Fig, = MBA? cos p; 
Fig, = mpgAyro? cos 29; (16.28) 


Echilibrarea acestor forte de inertie se va putea face numai cu mase care au frec- 
vente de variație corespunzătoare. Rezultă că forțele de inerție de ordin superior 


D 


E mg) 


b 
Fig. 16.11 


(2, 4, 6, ... 2n) nu pot fi echilibrate cu mase care se rotesc cu viteza unghiulară c, deoa- 
rece acestea dezvoltă forțe de inerție de ordinul 1 (fig. 16.11, a). 
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Proiectiile fortelor de inertie de ordinul 1 sint: 


Fig, = Fiag + Figis = Y (m4 + mp) cos o; 


E (16.29) 
Fin = Fiay = roma Sin o, 
iar Fi —-YFh,4 Fi. (16.30) 
Virful vectorului Fu, în timpul ciclului cinematic, descrie curba 
F? F? 
ixi ¿yl Gs 1: (16.31) 
Pot(ma + mg)? eat? 
care este ecuația unei elipse (fig. 16.11, b). 
Unghiul acestui vector față de axa Ox se determină din relația, 
F m 
tg a = {2 = A igp: (16.32) 


Fim ma+ mpg 
Din analiza modului cum variază Fi, ca márime $i directie, rezultá imposibilitatea 
echilibrárii totale a motorului monocilindric cu o singurá contragreutate. 
Echilibrarea partialá se poate face insá in douá moduri: 
a. Dacă planul Ox (orizontal) in care acționează forța Fon este mai puțin stabil 
(cazul motoarelor pe fundatii), atunci actiunea acesteia se mutá in planul Oy prin pla- 
sarea in prelungirea manivelei motoare a unei mase 


r 
my = — (ma + mp). (16.33) 
VI 
b. Dacá fundatia motorului este la fel de stabilá in ambele directii (cazul motoa- 
relor fixate pe șasiul vehiculelor), atunci se adoptă, o echilibrare parțială, mutind in plan 
vertical numai jumătate din forța de inerție de ordinul 1 a masei mg. Valoarea con- 
tragreutátii în acest caz este 
Y m 
m]--— Lon SI (16.34) 
2 


VI 


16.3.2. ECHILIBRAREA FORTELOR DE INERTIE DE DIFERITE ORDINE 
CU CONTRAGREUTÁTI ROTATIVE 
Un vector de direcție constantă a cărui mărime are o variaţie ciclică (sinusoidală, 
cosinusoidală) se poate înlocui cu doi vectori de modul constant, care se rotesc în sens 


contrar cu viteze unghiulare egale cu frecvența de variaţie a vectorului rezultant (fig.16.12). 
Fiecare termen al relației (16.27) poate fi deci înlocuit cu doi vectori rotativi: 


Pis = F; + Fy. (16.35) 
unde 
s m M 
F; sa = —B yo. (16.36) 
2 
FisiF, sînt forte centrifuge de modul constant 
care se rotesc cu œ și — o și pot fi ehilibrate fiecare 


A x x mp 
cu cîte o contragreutate de masă egală cu —» 


care se roteşte în jurul axei maşinii (fig. 16.12), Fig. 16.12 
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Fig. 16.13 


sau în jurul a două axe paralele (fig. 16.13). În prelungirea manivelei motoare este 
A m e , „m S 
plasată masa B. "la distanța » de axa de rotație O', a doua masă —B se plasează 


pe un disc care se rotește cu viteza unghiulară — o, prin intermediul unui angrenaj 
cu raport de transmitere /,, = 1. 

Dispozifia contragreutátilor din fig. 16.14, a este mai utilizată; axele O' și O” pri- 
mesc mișcarea de la arborele motor prin intermediul angrenajelor. În fig. 16.14, b se 
arată dispoziția angrenajelor față de arborele motor astfel încît să se poată realiza 
simetria celor două contragreutáti față de axa xx, direcţia de deplasare a pistonului. 
Mărimea contragreutátilor este 


m = — ra . (16.37) 


Contragreutatea din C se rotește în jurul axei O', mișcarea fiind transmisă prin 
roțile dințate 7, 2 și 3; pentru contragreutatea din D, mișcarea este transmisă prin angre- 
najul 4, 5. 

Echilibrarea forțelor de inerție de ordinul 2 se face tot cu mase rotative, cu viteza 
unghiulară w, = 2c. În fig. 16.15, a şi b este arătată schematic dispoziția contragreutátilor 
care echilibrează forțele de inerție de ordinul 1 si 2. Mărimea mesei m” a contragreută- 
tilor care echilibrează forța de inerție de ordinul 2 este 


Me (16.38) 


16.3.3. MOTOARE CU DOI CILINDRI 


e 2 ds n " A k : 
Pentru uniformizarea notatiilor se convine să se noteze, în general: Fi; — amplitu- 
dinea forței de inerție de ordinul j corespunzătoare masei mpg din articulația pistonului 
cu biela, în cilindrul cu numărul de ordine Å. 
` e o pk e . NC e P Š . e 
Proiectia lui F;; pe direcţia xx a deplasării pistonului, cînd manivela face unghiul o 
cu xx are expresia 
2x De 
k A e ; zm LEE e i a T 
äs = Fij cose + (k — 1) SN = mgro*4, eos; + (R—1i T (16.39) 
n n 
unde n este numărul de cilindri. 


Schemele după care pot fi construite motoarele cu doi cilindri sînt cele arătate în 
fig. 16.16— 16.20. 
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I 


an SE e nu es decalaj « între cele două manivele (manetoane) ale arbo 
lui c ` Porjele de inerție ale celor două mase si i i 
"ort le ine : d ase mg sint tot timpul egale si de i 
sens. Mecanismele fiind identice, FI, = Fi iar Fl, = F?,: fiind andina acest : același 
mează, tot timpul (fig. 16.16, b si €). = T Mid bes: 
2j Echilibrarea acestui motor se realizeazá la fel ca la cel monocilindric 
însă masele contragreutátilor se plasează fie in prelungirea manive 
impreună cu masa care trebuie să echilibreze si pe ma 
tului (fig. 16.16, a). T 
In fig. 16.17, a, cele două maniv ji 
1 + 40.17, a, à manivele sînt decalate cu 1809, pistoanele fi; 

aceeași parte a arborelui cotit. Aici Fl, = F2, de fort Zeen LE a 
Be id der ftne E A e ta = £11 deci forțele de inerție de ordinul 1 se anulează 

; 46.17; a rteie de inerție de ordinul 2 si Superioare se îns ă (fi 

^ iertie 2 Si sv oare se însumează (fig. 

Rezultanta forțelor de inerție de ordinul 2 este - Cafe 


; în acest caz 
re lelor arborelui cotit, 
he pe cele două roți ale volan- 


Fiz = Fla + Fl; = 2mpAgsra? cos 2o, (16.40) 


utînd fi ili á á greutáti rotati á 
D i echilibrată cu două greutăți rotative, după o construcție asem 


in fi : "oe ánáto i 
din fig. 16.15, b, din care se suprimă contragreutátile zn". Ease omit 
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I b eg ELM 
fic 
Fig. 16.18 


La aceste motoare apare în plus un moment de răsturnare în jurul axei Oy: 
My = aFis, (16.41) 
unde 
Fiz = Fos Eis Fizz + Figg si (16.41) 


Momentul de răsturnare de ordinul 1 (aF;;g) poate fi echilibrat cu două contragreutáti 
de masă m, dispuse ca în fig. 16.18, care se rotesc în același sens cu ajutorul unui sistem 
de angrenaje conice. Valoarea lui m este dată de relația 

B J $ 


TEE mp. (16.42) 


2b è 


La motorul cu doi cilindri dispuși ca în fig. 16.19, a, se obține o echilibrare totală 
a forțelor de inerție datorită simetriei celor două mecanisme. Vectorii Fh se anuleazá doi 
cite doi (fig. 16.19, b). 

La motorul cu doi cilindri in V cu unghiul dintre axele cilindrilor de 90? (fig. 16.20, a), 
forțele de inerție de ordinul 1 ale celor două pistoane dau o rezultantă dirijată după direc- 
tia manivelei comune (fig. 16.20, b). Rezultanta forțelor de inerție de ordinul 1 


Pn = (FH? + G1? = maro?, (16.42) 
unde: 
FI, = mgro? cos o; (16.427) 


T jus 
FR = mgro? cos — 9] = mgro? sin e. 
2 


Pentru echilibrare, contragreutatea plasată în prelungirea manivelei va fi 


m = (ma + mg) M (16.43) 
e 


1048 DINAMICA MAȘINILOR 


Fig. 16.20 


Forţele de inerție de ordinul al doilea dau o rezultantă în plan orizontal, perpendicu- 
lară pe axa motorului (fig. 16.20, c): 


Fi} = mgA, V2 ro? cos 2g. (16.44) 


Din cele patru cazuri prezentate rezultă că la motorul din fig. 16.19 echilibrarea sta- 
tică este completă, după care urmează motorul în V (fig. 16.20) şi în sfîrșit motorul din 
fig. 16.17. Motorul din fig. 16.19, deși realizează o echilibrare perfectă, nu este folosit 
pentru puteri mari, deoarece are un gabarit mai mare decît cel din fig. T6.17. 


ECHILIBRAREA MECANISMELOR ŞI A MAȘINILOR 1049 


16.3.4. MOTOARE CU TREI CILINDRI 


La aceste motoare, arborele cotit are manivelele decalate la 1209 (fig. 16.21, a). 
Din diagramele vectoriale — steaua forțelor de inerție din mișcarea de translație — 
(fig. 16.21, c — f) se vede că acestea se echilibrează pînă la ordinul 4: 

Flas + Pie + Fie = 0; 
Flag + Fes + Pia = 0; (16.45) 


Hl. 4. 22- pt H9 
Fise Fas Pins = 0, 


iar 


3 ; Flex = Flea + Fiss + Fiss = 3Fisz = 3UmMpA ero? cos 69. 
k=1 


Deoarece Ag — dat de relația (3.50) — este foarte mic, amplitudinea forței de inerție 
de ordinul 6 este foarte mică și deci efectul asupra batiului este neînsemnat. 
Forțele de inerție FF; produc însă momente de răsturnare în jurul axei Qy: 


Wi — Eë -- F3 za 2 si . 
Min = Pins + Rive = ya am gro* sin 9; 


Mp = ya aÁ 4m gro? sin 29; (16.46) 


unde a este distanța dintre axele cilindrilor (fig. 16.21, b). 


Aceste momente pot fi echilibrate cu ajutorul greutăților rotative după modelul din 
fig. 16.18. 


Forțele centrifuge ale celor trei coturi de masă m, se echilibrează (fig. 16.21, b). 
Acestea dau însă un moment rotitor 


My = V3 amara? sin ọ. 


(16.47) 
Momentul total de răsturnare de ordinul 1 care trebuie echilibrat cu mase rotative 


My, = Mia + Mp = Y3a(ma4 + mp) ro? sin e. (16.48) 


16.3.5. MOTOARE CU PATRU CILINDRI 


Arborele motor poate fi construit în două variante. Dispozitia din fig. 16.22, a, în 
care coturile arborelui motor sînt decalate cu 180? (situate în același plan) se folosește, 
în general, la motoarele în patru timpi. În acest caz, forțele de inerție din mișcarea de 
translație se echilibrează numai pînă la ordinul al doilea (fig. 16.22, b): 


4 
KN = mpro?[cos o + cos(o + x) + cos(p + x) + cos(p + 21)] = 0. (16.49) 
feat 


16.21 


Fig. 
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Rezultanta forțelor de inerție de ordinul 2 (fig. 16.22, c) 


4 
IO Fh. = 4mpAgo cos 2. (16.50) 
CEA 


În diagrama vectorială rezultă însumarea celor patru forte de inerție, care pot fi 
echilibrate cu mase rotative ca la motoarele cu doi cilindri (v. fig. 16.15), suprimind 
greutățile m’. Momente de răsturnare la acest motor nu apar, din acest punct de vedere 
putînd fi considerat cu o bună echilibrare. 


O altă formă constructivă, a arborelui motor, unde coturile sint decalate cu 90°, 


este arătată în fig. 16.23, a. La acest motor se echilibrează forțele de inerție de ordinul 
1 şi 2 (fig. 16.23, b si c): 


4 
O Fh. = mgro?|cos p + cos| e + 2» + cos(p + x) + cos | p + EE Le 0; 
k=1 2 2 
(16.51 
4 
b» = mpAgro?[cos 29 + cos(2o + x) + cos(2p + 2x) + cos(20 + 3r)] = 0. 
k=1 
(16.52 
Forțele de inerție de ordinul 4 și următoarele rămîn neechilibrate: 
4 
» Fim = 4mpgA,ro? cos 49; 
k=1 
4 (16.53) 
$5 Fb. = 4mpA gro? cos 69. 
k=1 


Forţele de inerție F7, produc însă momente de răsturnare în jurul axei Oy. Momentu! 


de răsturnare de ordinul 1 rezultă din fig. 16.23, a: 
Ma = V8 mara? cos(ọ + 45%). (16.54 
Masele m 4 dezvoltă forte centrifuge care produc momente de răsturnare după axa O5 
My = V8 m garo? cos(p + 45°), (16.55) 
şi după axa Ox, 
ML =V8 maaro? sin(o + 45°). 


Momentul de răsturnare de ordinul 1 


Muss V8 (ma + mg) ave? Coste + 45°) (16.56) 


poate fi echilibrat cu mase rotative după modelul indicat în fig. 16.18. 
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Momentul de răsturnare de ordinul 2 în jurul axei Oy rezultă din fig. 16.23, a si c: 


Mig = 2mpaA ro? cos 29. (16.57) 
Momentul de răstnrnare de ordinul 4, My, = 0 (fig. 16.23, a si d). Echilibrarea 
momentelor Mya Mye ... practic nu se face, efectul lor fiind mic. 


16.3.6. MOTOARE CU SASE CILINDRI 


În fig. 16.24 si fig. 16.25 sînt arătate două variante ale arborelui motor folosit la 
motoare cu 6 cilindri. 

Prima variantá reuneste douá motoare cu 3 cilindri ca cel din fig. 16.21, folosit in mod 
obișnuit în construcția motoarelor diesel în patru timpi. Forțele de inerție F}, se echili- 
brează pînă la ordinul 4 (fig. 16.24, b—d): 


6 6 6 
S Phe —0; SD Fh. = 0; jj ` Bb = 0, (16.58) 
k-1 


k=1 k=1 


jar 


x: Fise = 6mpgAgro? cos 69. (16.59) 


Fig. 16.24 
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Fig. 16.25 


După cum rezultă din fig. 16.24, a, momentele de răsturnare produse de forțele de 


inerție F7, cum și cele datorite forțelor centrifuge produse de masele mA se anulează. 
Pentru descărcarea lagărelor se procedează la echilibrarea fiecărui cot în parte. 

Altă variantă a arborelui cotit este arătată în fig. 16.25, a, utilizat la motoare cu 
6 cilindri in doi timpi. Forțele de inerție FẸ, se anulează pînă la ordinul 6 exclusiv, 
(fig. 16.25, b—e). La acest arbore apare un moment de răsturnare 


1 
My, = 3mgaro? | cos o — — sin d , (16.60; 
yl | y3 


care se poate echilibra cu greutáti rotative dupá modelul arátat in fig. 16.18. Momentele 
de rásturnare de ordin superior M aja My, -.. sînt egale cu zero. 


16.3.7. MOTOARE CU OPT CILINDRI 


Ín fig. 16.26 este datá schema motorului cu 8 cilindri la care coturile arborelui cotit 
sint decalate cu 45?. Cilindrii sînt dispuși în linie, succesiunea lor alternind după ciciul 
termic în doi timpi în trei variante (fig. 16.26, a, b si c). Forţele de inerție Ff, se 
echilibrează toate în afară de cele de ordin 8 si multiplu lui 8 (fig. 16.27). De asemenea, 
masele ma în mișcare de rotație se echilibrează pentru fiecare cot în parte. Momen- 
tele de răsturnare se calculează folosind schema aranjării cilindrilor si diagramelor vec- 
toriale ale forțelor FE. 
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ZA 
Pentru schema din fig. 16.26, a rezultă: 
My, = 0,448 mgaro? cos(o + 67,5%); 
My; — 0; (16.61) 
My, = 16 mpg4,aro? cos(4o + 180%); 
Mye = 0. 
Pentru schema din fig. 16.26, b, 
My, = 0,448 mgaro? cos(q + 67,5°); 
My = 11,314 mpAzarw? cos(2o + 45°); (16.62) 


My, = 0; 


Mys = 11,314 inpAgarw? cos(69 — 45°). 
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Pentru schema din fig. 16.26, c, 
My, = 1,405 mgaro? cos(p + 17,19); 
My; = My, = My, = 0. (16.63) 


1n fig. 16.28 este reprezentat arborele cotit al motorului ZIS 110 cu 8 cilindri, la 
care coturile sint decalate cu 90?, motorul fiind astfel echivalent cu douá motoare de 
4 cilindri (v. fig. 16.23). După cum rezultă din diagramele vectoriale (fig. 16.28, 5— f), 
forțele de inerție Ff, se echilibrează, afară de cele de ordinul 4 si multiplu de 4(j = 4n). 
Momentele de răsturnare M, sînt toate egale cu zero: 


My, = My; = My, = 0, (16.64) 


ceea, ce justifică, superioritatea decalajului coturilor la 90? față de cel la 45°. 
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16.4. VERIFICAREA SI CORECTAREA EXPERIMENTALĂ 
A ECHILIBRĂRII (1], [4]. (7] 


16.4.1. PRINCIPII DE VERIFICARE SI CORECTARE 
A ECHILIBRĂRII STATICE 


Din cauza neomogenitátii materialului și a impreciziei de prelucrare şi montaj apare 
o dezechilibrare iar centrul de greutate nu coincide cu axa de rotaţie. 

O excentricitate mică, e = 0,1 mm, de exemplu, la un rotor cu greutatea G = 10 daN, 
la turatia n = 300 rot/min dezvoltă o forță de inerție (Fie = mew?) de 0,1 daN. La 
n = 3000 rot/min, aceasta crește la 10 daN, iar la n = 30000 rot/min ajunge la 
1 000 daN. Din acest simplu exemplu rezultă ce importanță deosebită prezintă echili- 
brarea experimentală a rotoarelor, mai ales cînd acestea funcționează la turatii mari. 

În cazul pieselor în formă de disc (ferăstraie circulare, pietre de polizor, roți dințate, 
roti de curele etc.) este suficient ca Fie = 0, condiție satisfăcută de relația (16.4). Pentru 
verificarea şi corectarea experimentală a echilibrării statice, fusurile discului considerat 
se așază pe două rigle cuțit paralele și riguros orizontale (fig. 16.29). Discul este bine echi- 
librat cînd va avea un echilibru indiferent pe aceste prisme. Dacă discul nu este echili- 
brat static, acesta se va roti pînă cînd centrul sáu de greutate va ajunge în partea de 
jos oscilind apoi în jurul acestei poziții, ca un pendul fizic, pînă la oprire. Poziţia, cores- 
oare opririi determină pe verticala, ce trece prin axa sa geometrică poziția, contra- 
tii de echilibrare, deasupra axei OO’. Mărimea Ge a contragreutátii se determină, 
practic prin încercări, lipind pe disc la o distanță v, de axă bucăți de plastilină, pînă cînd 
în orice poziţie rotit, discul va rămîne în echilibru. În acest caz se realizează experi- 
mental condiția 


ft P, — G - & (16.65) 


la aceeaşi rază, in locul plastilinei o contragreutate de masă echivalentă, 
dis va fi echilibrat static (echilibrarea, se putea obține şi prin eliminarea unei mase 
echivalente din partea opusă). 


Pentru rezemare, în locul prismelor, poate fi utilizat dispozitivul din fig. 16.30, 
prevăzut cu role aşezate pe rulmenţi. 
Pen 


echilibrări statice de mare precizie se utilizează dispozitivul din fig. 16.31, 
à practic influența frecărilor. Dispozitivul este compus din: platforma 7, pe care 
sînt fixati suportii 2 cu rolele 3, montate pe rulmenţi. Cînd motorul electric 4 functio- 
nează, discul 5, cu contragreutatea reglabilă 6, pune în vibrație întregul sistem. Sub 
influent ibratiillor frecárile din rulmenti devin practic nule. Piesa de echilibrat 7 se 
așază fusurile pe rulmentii 3. Procedeul de echilibrat este același cu cel descris la 
fig. 1 


It dispozitiv de echilibrat static de mare precizie și productivitate este reprezen- 
16.32. Pe capătul din dreapta al axului 7 se fixează piesa de echilibrat 5, 
din stînga — discul gradat, 2, care poate fi rotit pe axul 7 şi apoi fixat de 
acesta. Pentru a elimina practic influenţa frecărilor în rulmentii dispozitivului, aceștia, 
ontati pe mansonul 3, întreținut în mişcare vibratorie de motorul 4. În poziția 
a axului 7, cînd centrul de greutate al piesei de echilibrat ajunge în poziția 
e jos, discul gradat 2 se fixează de ax, astfel încît gradatia de 90? să fie în drep- 
ului 6, adică axa yy să fie verticală. După aceasta, se fixează de discul gradat, 
orificiu aflat pe axa xx la distanța y de centru, o greutate cunoscută Ge. Sub 
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influenta acestei greutăți va apărea starea de echilibru din fig. 16.32, b, putîndu-se astfel 
citi unghiul «. Relaţia de echilibru este 
Ga = Gb sau Ge = Ger tg a, (16.66) 

unde: a =ecosa si b rsina. 

I rodusul Gr este o constantă a dispozitivului, pentru orice x. Se poate evalua Gei tg x 
[g. mm] $i determina deci cantitatea de material ce va trebui adăugată sau îndepărtată 
pe direcția yy, după ce s-a ales raza. 

>, e iese care functi ază ra tii i ili ică i i 

Pentru piese care functioneazá la turatii mari echilibrarea statică trebuie realizată 
concomitent cu echilibrarea dinamică. 


16.4.2. PRINCIPII DE ECHILIBRARE DINAMICĂ 


In cazul rotoarelor mașinilor electrice și ale turbinelor, a arborilor cotiti, volantilor 
etc. trebuie realizată si echilibrarea dinamică. Orice rotor dezechilibrat poate fi în- 
locuit (modelat) prin două mase concentrate, denumite — mase de dezechilibru — 
situate in planele / si II (fig. 16.33, a) de mărimi $i directii necunoscute. Masinile 
de echilibrat dinamic permit determinarea experimentalá a dezechilibrului (in g.cm si 
a lui el produs de aceste două mase, prin măsurări succesive în cele două plane. Prin 
adăugarea unor contragreutáti in partea opusă sau eliminarea unor mase corespun- 
zătoare de aceeași parte se realizează echilibrarea dinamică a rotorului. 
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Principiul care stă la baza construc- 
Dot oricărei mașini de echilibrat dinamic, 
pornește de la observatiacá, în timpul 
rotației, forțele centrifuge care apar vor 
imprima oscilații forțate sistemului elas- 
tic pe care este montat rotorul. Parame- y 
trii cinematiciai oscilaţiilor sînt funcție 
de forțele perturbatoare (Fir și Ko din a b 
fig. 16.33, b). 

Lagărele mașinilor de echilibrat in 
care sînt fixate rotoarele sînt astfel con- 
cepute încît permit oscilații în plan orizontal (sau vertical), putînd fi blocate sau lăsate să 
oscileze odată cu rotorul. Aceste oscilații ale balansierelor stau la baza diferitelor procedee 
de măsurare și se deosebesc mai ales prin modul mijloacelor de prelucrare si de indicație 
a datelor. 

Deși construcțiile mașinilor de echilibrat sînt foarte variate, acestea trebuie să satis- 
facă însă două condiții fundamentale: să formeze un sistem capabil să oscileze sub acțiunea 
forțelor centrifuge dezechilibrante; să permită separarea efectelor celor două greutăți 
dezechilibrante în așa fel încît la un moment dat oscilatiile sistemului să fie provocate 
numai de una din acestea. 

Mașini de echilibrat—mecanice. Aceste mașini se construiesc în două variante. 
Prima formează așa-numitele mașini indicatoare, al căror principiu de funcționare se ba- 
zează pe măsurarea amplitudinii vibratiei determinate de masele de dezechilibru sau în 
zona turatiei critice, cînd apare fenomenul de rezonanță (mașinile de echilibrat după 
metoda Siticov). Mașinile tip Siticov sînt puțin răspîndite, deoarece necesită timp mult 
şi calcule suplimentare pentru stabilirea masei contragreutátilor de echilibrare. Maşinile 
moderne de echilibrat permit depistarea dezechilibrului în 20 ... 30 s si fără calcule supli- 
mentare. În ultimul timp, la mașinile de echilibrat dinamic s-au atașat freze sau mașini 
de găurit, care, pe baza datelor furnizate de mașina de echilibrat, înlătură din planele 
de echilibrare cantitățile de material corespunzătoare, astfel că întreaga operație de echili- 
brare la un arbore cotit durează 1—2 min. 

Cea de-a doua categorie de mașini de echilibrat dinamic este formată din așa-numitele 
mașini de compensație. Determinarea experimentală a dezechilibrului se bazează pe anula- 
rea oscilaţiilor forțate cu ajutorul unui dispozitiv compensator, care creează un moment 
al forțelor de inerție Mic egal și de sens contrar cu cel dat de greutățile dezechilibrante. 

Schema de principiu a unei astfel de mașini este arătată în fig. 16.34, a, compusă 
din: motorul de acţionare 7, cuplajul elastic 2, dispozitivul de compensare 3 şi sistemul 
elastic 4, cu lagărele A şi B de prindere a rotorului de echilibrat 5. 

Torsorul forțelor de inerție Bo si Pot redus in punctul O din planul de echili- 
brare / este dat de expresiile: 


Ri = Fu + Fin; 
Mo(fin) — 1 x Fim (16.67) 


este distanța dintre planele Z si JT. 

Vectorul moment Moto) conținut în planul 7 este perpendicular pe planul (P) 
format de axa de rotație si forța on si se roteşte odată cu rotorul dezechilibrat. Un 
vector moment, variabil ca mărime si direcție, care se rotește în sincronism cu rotorul 
poate fi realizat cu ajutorul dispozitivului arătat în fig. 16.34, b. Greutățile Ge, simetrice 
fatá de axa de rotație sînt conținute în același plan, iar distanța s, dintre acestea poate 
fi variată în timpul mersului printr-un mecanism surub-piulitá mg, putîndu-se obţine 
astfel un moment Mic variabil. În poziția fixă a carcasei diferentialului D, roțile dințate 


Fig. 16.33 


unde 
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Fig. 16.34 


conice 4 mențin același sens de rotație pentru vectorii Mic si Mo(Fir). Mecanismul 
diferențial D permite realizarea rotirii relative dintre Mic şi Mo(Fin) în timpul mersului 
pe: E c A "e A EA WH ` i 

prin roata R. Cele două momente pot fi astfel aduse în fază sau în contraíazà. Echili- 
brarea se realizează cî geen, LEE m hinl g : ii at 
jen Ss realizează” cînd | Miel = | Mo(Fir)| iar unghiul de defazaj este 180°. Cînd 
cele două momente sînt aduse în contrafază, sistemul elastic încetează să mai c 
A e E rai , AT | kr? i 
jurul axei yy', deoarece Mic + Mo(Fin) = 0. 

Un inconvenient al acestor mașini de echilibrat mecanice este inerția masei organelor 


S 


de transmisie, care limiteazá turatia de echilibrare la aproximativ 400—500 rot/min. 
In afará de aceasta este in general necesar ca frecventa oscilatiilor proprii a sistemului 
de măsurare să fie adaptată — cu ajutorul unor elemente de masă cunoscută — fiecărui 
corp ce urmează a D echilibrat, deoarece sensibilitatea maximă se obține la apariția 
lenomenului de rezonanță. l E 
. Masini de echilibrat electrodinamice. Utilizarea trad uctoarelor pentru măsurarea elec- 
trică a mărimilor mecanice, a permis folosirea acestora, în construcția mașinilor de echili- 
brat electrodinamice. Datorită inertiei, practic nulă, a sistemelor electrice și ele ronice 
din structura acestor mașini de echilibrat a fost posibilă sporirea turatiei de echilibrare 
(ne > 3 600 rot/min), apropiindu-se de cele la care vor funcționa în exploatare. Tehnica 
măsurării electronice a permis în același timp automatizarea, operației de echili- 
brare, scurtind substanțial durata de depistare a dezechilibrului. Un 2 vantaj 
important al acestor mașini de echi- 
4 ` 4 librat îl constituie faptul că se pre- 
tează la operații complet automa- 
tizate; pot fi conectate direct la 
maşini-unelte, care lucrează pe baza 
comenzii-program dictată de maşina 
de echilibrat, care-i transmite datele 
cu privire la cantitatea de material 
ce trebuie înlăturată din planele de 
echilibrare. Cele mai uzuale tipuri de 
traductoare folosite în constructia 
maşinilor de echilibrat electrodina- 
mice sînt: traductoare inductive, tra- 


cileze în 


ductoare capacitive şi doze iamo- 
metrice piezoelectrice. 
- . , Schema de principiu a unei ma- 
y 4: șini de echilibrat electrodin este 
Pig. 16.35 arătată in fig. 16.35. Aceas este 
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compusă din: motorul de actionare 7; ambreiajul de frictiune 2, care antrenează prin 
curea arborele principal 3 al mașinii, solidar cu discul gradat 4; dubla legătură carda- 
nică 5; corpul de echilibrat 6, montat pe suportii 7, de care sînt fixate traductoarele 
8, conectate la blocul amplificator 9; pe arborele principal 3 este cuplat generatorul 
de faze 70, legat la blocul de conexiuni 77; wattmetrul 72 este racordat la blocurile 
9 si 77. 

Indiferent de tipul traductorului folosit, acesta transformá oscilatiile mecanice ale 
lagărelor mașinii de echilibrat în tensiuni electrice alternative, proporționale cu mărimea, 
dezechilibrului. Generatorul de faze 70 are scopul de a localiza poziția unghiulară a dez- 
echilibrului. Tensiunea alternativă de la bornele traductorului 8, amplificată și filtrată 
în blocul 9, împreună cu impulsurile de curent ale generatorului de faze 70 sînt transmise, 
printr-un aparat indicator electrodinamic, wattmetrului 72. Proprietatea wattmetrului 
de a reacționa numai la alimentarea cu doi curenți separati este utilizată pentru másu- 
rarea amplitudinilor anumitor poziții unghiulare. De aceea, una din bobinele wattmetrului 
este alimentată de curentul de la traductorul 8 iar cea de-a doua bobină primeşte impulsu- 
rile periodice de curent de la generatorul de faze 70. Numai în timpul acestor impulsuri 
de curent wattmetrul reacționează și indică valoarea corespunzătoare în acel moment a 
curentului de la traductorul 8. Generatorul de fază 70 cuplează deci întotdeauna wattme- 
trul in una și aceeași poziție unghiulară « a corpului de echilibrat 6, pe timp scurt, dar 
datorită inertiei mecanismului indicator, a frecării vîscoase a mecanismului de amorti- 
zare și frecvenței mari a impulsurilor de fază, wattmetrul rămîne la o valoare care cores- 
punde tocmai componentei de dezechilibru a acelei poziții. Comutatorul blocului de cone- 
xiuni 77 poate prelua de la generatorul de faze doi curenți de fază, pentru poziția, o 
şi pentru x + 90? a corpului de echilibrat 6, în timp ce comutatorul blocului amplifi- 
cator 9 poate cupla capetele de măsură ale traductoarelor 8. În felul acesta, se pot obține 
pe fiecare suport oscilant două componente ale dezechilibrului, perpendiculare între ele, 
care pot fi compuse vectorial, fie pe cale electronică într-un tub cinescop, fie manual pe o 
diagramă polară de orientare. Rezultanta indică atunci mărimea dezechilibrului a cărei 
direcție unghiulară se citește pe diagrama polară, care coincide cu aceeași diviziune gra- 
dată de pe capul de antrenare 4. Raportul dintre dezechilibru, în g. cm, şi raza de echili- 
brare, la unele tipuri de maşini se determină electric, astfel că scala wattmetrului este 
etalonată direct în grame. Raza aleasă de echilibrare se reglează la începutul echilibrării 
cu un potentiometru, etalonat în cm. Un comutator permite foarte simplu să se inver- 


Masini de echilibrat prin centrare. La arborii cotiti ai motoarelor policilindrice, por- 
fiuni mari ale suprafețelor sint neprelucrate, rămînînd așa cum rezultă, fie din formele 
de turnare, fie din matritele de forjare. În astfel de cazuri influența poziției de centrare 
din forma brută este determinată pentru dezechilibrarea arborelui finit. 

În prezent există mașini în care semifabricatul arborelui cotit se prinde într-o colivie 
rotativă perfect echilibrată. Prin intermediul unor dispozitive acționate de motoare elec- 
trice — comandate de indicatia de dezechilibru — se modifică poziția semifabricatului 
față de axa de rotație a coliviei astfel încît acesta împreună cu colivia să se rotească fără 
dezechilibru. În această situație mașina de echilibrat se oprește automat și semifabrica- 
tul se centrează în ambele părți prin axele de găurit aflate în axa de rotație a mașinii 


de echilibrat. 


17. MIȘCAREA MAȘINII 


17.1. NOŢIUNI GENERALE 


Din punctul de vedere al caracterului mişcării, în funcționarea unei maşini se disting, 
în general, trei faze: faza de pornire, faza de regim și faza de oprire. 

Faza de pornire (de durată fp — fig. 17.1) se caracterizează prin creşterea vitezei 
elementului conducător de la valoarea zero pînă la valoarea medie corespunzătoare vitezei 
de regim. Pe durata acestei faze, lucrul mecanic al forțelor motoare este mai mare decît 
cel al forțelor rezistente. În practică se caută să se reducă durata timpului de pornire 
prin „pornirea în gol“ a maşinii, adică pornirea mașinii cu sarcina decuplată de arborele 
motor. 

În timpul fazei de regim (tr) sau de mișcare staționară, viteza elementului conducător 
are o variație periodică, oscilînd în jurul unei valori medii m. Perioada de variație a 
parametrilor cinematici ai unei mașini în faza de regim se numește ciclu. 

Ciclul este geometric, Ku? cînd perioada de variație se consideră numai în funcție de 
poziția ọ a elementului initial al mașinii și cinematic, De, atunci cînd perioada de variație 
depinde de parametrul cinematic, în speță de viteza unghiulară « a elementului inițial. 
Se poate defini însă și ciclul energetic motor, dur, cînd perioada se consideră in funcție 
de variația momentului motor May sau ciclul energetic vezistent, O pg, cînd parametrul este 
momentul rezistent Mpg al mașinii. Ciclul energetic rezultant este cel mai mic multiplu 
comun al lui Gg si Ong si este determinat de ciclul cinematic al mașinii o = o(o); 
9 € [0, Qo, ]. 

Faza de regim, din punct de vedere dinamic, se caracterizeazá prin egalitatea dintre 
lucrul mecanic Way produs de forțele motoare și cel consumat de forţele rezistente Ip 
pe durata unui ciclu energetic rezultant. 

În faza de oprire (top), viteza unghiulară œw scade de la valoarea medie din faza de 
regim pînă la valoarea zero. În decursul acestei faze, lucrul mecanic al forțelor motoare 
în timpul unui ciclu energetic rezultant este mai mic decît cel al forțelor rezistente 
(War < Mp). În practică, pentru scurtarea acestei faze în mod convenabil, se anulează 
forța motoare şi se introduce o forță de 
frinare (pentru care această fază se mai 
numeşte și fază de frînare). 

În fig. 17.1 este reprezentată taho- 
grama w = o(/) a mașinii. Durata totală 
de mișcare a mașinii 


T = tp + tr top, 


unde f, = kte, k fiind un număr întreg 
Fig. 17.1 de cicluri. 
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Duratele de timp tp, tr, top, depind evident de relaţiile dintre forțele care acționează 
asupra mașinii, masele și parametrii cinematici ai acesteia. h A d 

Studiul dinamic al unei mașini (agregat de mașini) constă în determinarea mișcării 
mașinii corespunzător legilor de variaţie ale forțelor exterioare care acționează asupra ele- 
mentelor sale. În legătură cu mișcarea mașinii apare si problema reglării acesteia, care 
prezintă următoarele aspecte: limitarea oscilaţiilor periodice ale vitezei unghiulare în 
faza de regim; reglarea oscilaţiilor neperiodice ale lui œ datorate condițiilor variabile 
de lucru ale agregatului, respectiv a perturbării echilibrului dintre lucrul mecanic produs 
de forțele motoare și cel consumat de forțele rezistente în timpul ciclului energetic. 

La un mecanism cu un singur grad de mobilitate, pentru studiul mișcării este suficient 
să se cunoască legea de mișcare a unui singur element al său. Acest element este, de 
obicei, arborele condus în cazul unei mașini-motoare, sau arborele conducător în cazul 
unei mașini de lucru. Un astfel de element este denumit element inițial al maşinii. 

Pentru rezolvarea problemelor de dinamică este indicată metoda reducerii forțelor 
şi a maselor elementelor la un singur element, numit element de reducere. Ca element de 
reducere se alege, în general, elementul initial al mecanismului sau mașinii. 


17.2. REDUCEREA FORȚELOR ȘI MASELOR 


Forja redusă Frega este o forti convențională, considerată într-un punct A al 
elementului de reducere, care efectuează un lucru mecanic elementar sau dezvoltă o 
putere egală cu puterea sistemului de forte care acționează asupra mașinii sau me- 
canismului: 


n n 
i d Fjv; cos aş +4 > M 40; 


Bag A = Ti o, (17.1) 


Ureg, A COS red A 


unde: Fj, M, sint forța, respectiv momentul aplicat elementului 7 ; v; este viteza punctului 
de aplicaţie al forței F}; oi — unghiul dintre vectorul forței F; şi al vitezei vj; 0; — vi- 
teza unghiulară a elementului 7; Vreg 4 — viteza punctului de reducere 4; Gseg 4 — un- 
ghiul dintre vectorii Frea A ȘI Vrea A Semnele termenilor din a doua sumă sînt pozitivi sau 
negativi după cum M; si œj au respectiv același sens sau sînt de sensuri contrare. 
Dacă elementul de reducere are o mişcare de rotație, în mod analog cu forța redusă 
se definește momentul redus: 
n n 
Z Fgcosa;-- X M;jo; 
Se Tea 
Mog = 1 (17.2) 
Ored 


unde co,,g este viteza unghiulară a elementului de reducere. A l | 
Din expresiile (17.1) si (17.2) rezultă că, dacă pentru fiecare poziție a mecanismului 
se cunosc forțele exterioare, atunci forța redusă Freg şi momentul redus Meg vor depinde 
numai de relațiile dintre viteze, care, după cum se știe, depind numai de geometria meca- 
nismului, respectiv de poziția acestuia. 
Se obișnuiește ca forțele motoare și forțele rezistente să se reducă separat: 


Frea a = Fm rea a — FR red A: (17.3) 


unde: Fm rea 4 este forța redusă motoare iar Fp,,44 este forța redusă rezistentă în 
punctul A. s 
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In mod analog se poate scrie 


Mea = My rea — Mg ra. 


3) 


Dach pentru sistemul de forte respectiv, pe acelasi suport cu Freg 4, se consideră 
$i forța de echilibrare F,($ 3.5.5.), pe baza definiţiilor acestora, rezultă 
Frea a = — Fe (17.4) 
De asemenea, 
Mea = — Me. (17.4) 


Din (17.4) şi (17.4) se deduce că forțele reduse se pot determina practic prin metoda 
pîrghiei lui Jukovski ($ 3.5.5.). 

Masa redusă Mpeg a este o masă convențională, concentrată într-un punct A — punctul 
de reducere — a cărei mărime este astfel determinată, încât energia ei cinetică să fie egală 
cu suma energiilor cinetice ale maselor elementelor mecanismului sau mașinii: 


în care: m; este masa elementului f ; Ug; — viteza centrului de greutate G; a elementului 
Jj; Ig; — momentul de inerție al masei elementului în raport cu o axă ce trece prin 
G; şi este perpendiculară pe planul de mișcare al elementului. 

Dacă masele elementelor sînt constante, ceea ce în general este cazul, masa redusă 
este funcție numai de poziția mecanismului — rapoartele patratelor vitezelor din (17.5) 
depind numai de configurația, mecanismului. 

De obicei, masa redusă este o functie periodică de parametrul de poziție și deci ciclul 
de variație al masei reduse este identic cu ciclul geometric al mecanismului. 

În cazul în care elementul de reducere are o mişcare de rotaţie se poate defini și 
momentul de inerție vedus Ipeg, ca fiind momentul de inerție al unui corp solidar cu ele- 
mentul de reducere și a cărui energie cinetică este egală cu energia cinetică a întregii 


mașini: 
Ü 2 us yd E 
Inca = 95 m | $4 c ta | d | . (17.6) 


Oreg 


17.3. ECUAȚIA DE MIŞCARE A ELEMENTULUI 
DE REDUCERE 


Prin reducerea forțelor şi a maselor, mecanismul sau maşina se pot înlocui în vederea 
studiului dinamic printr-o masă punctiformă care se mişcă pe traiectoria punctului de 
reducere A sub acțiunea forței Frog 4, sau printr-un corp în mișcare de rotație avînd 
momentul de inerție Jg care este acționat de un cuplu de forte de moment M,,g. 
Ín fig. 17.2. sînt reprezentate aceste două modele mecanice pentru cazul cînd elementul 
de reducere este o manivelă. Pe aceste modele studiul mişcării se poate face utili: 
ecuația energiei cinetice sau sistemul de ecuații diferențiale ale lui Lagrance de 
a doua. 
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Ecuația energiei cinetice, care exprimă egali- 
tatea, dintre variaţia energiei cinetice într-un in- 
terval de timp elementar și lucrul mecanic al for- 
telor aplicate mecanismului sau mașinii în acelaşi 
interval de timp elementar, pentru modelul din 
fig. 17.2, a, este 


afma - 


iar pentru modelul din fig. 17.2, b este 
e A 
[re a) = M rea de, (17.7°) 
" 2 


unde s este arcul de poziție a punctului de reducere A iar e — unghiul de poziție al 
elementului de reducere. 
Ecuatiile lui Lagrange aplicate acestor modele conduc, respectiv, la: 


durea A 1 dmyegA a — fi . » 
Mred A — TESTA e Ured A = L red A? (17.8) 
dz 2 ds 
1o tor Airy E j 
is GO req, r ed daf = M yog. (17.87) 
3 dt 2 do 


În cele ce urmează se preferă modelul dinamic din fig. 17.2, b. Deoarece momentul 
de inerție redus J,,4 este o mărime convenţională, introdusă pentru simplificarea pro- 
blemelor de dinamică, corpul fictiv de moment de inerție 7,,4 înlocuitor al mecanismulul 
nu poate fi asimilat unui solid real de masă variabilă; pentru un asemenea corp tie (ia 
dinamică se deosebeşte de (17.87), adică elementul de reducere cu masă convențională 


și elementul cu masă efectiv variabilă sînt corpuri cu comportări dinamice diferite 


17.4. REZOLVAREA ANALITICĂ A ECUAȚIEI DE MIȘCARE 
A ELEMENTULUI DE REDUCERE 


17.4.1. FORMA CEA MAI GENERALĂ 
A ECUAȚIEI DE MIȘCARE 


Sistemul sau cîmpul de forte care acționează asupra unui mecanism (mașină sau 
agregat de mașini) se compune din: forțele motoare, forțele de rezistență i cea 
(utile), forțele de frecare, forțele de greutate și cele de inerție. După modul de acţionare, 
forțele motoare pot fi funcții de poziția mecanismului e, de viteza c şi de timpul £. Aceeași 
observație este valabilă și pentru forțele de rezistență și utile, în funcție de procesul 
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tehnologic pe care îl execută mașina din care face parte mecanismul respectiv. Rezultă 
că momentul redus, în general, este o funcție *) de e c $i ż: 


Mea SES M reale, e, t): 
Ecuația de mișcare (17.87) se scrie deci sub forma 


e Hral) — m 


1 : = 
SR reale, $, t), (17.9) 
2 dei 


HSC 


care este o ecuație diferențială de ordinul doi, în general neliniară, de forma 
$ + bie, 9,0) =0 (17.10) 


Despre soluția ecuaţiei (17.10) se pot afirma următoarele [2, 3]:dacá funcția Pie, o, t) 
este analitică in c, Q şi f, atunci existá o singurá solutie care satisface conditiile initiale: 
la momentul £ = In o = 9o Și 9 = Gu: dacă în plus funcția F(q, d, t) este si periodică 


în £, cu perioada T, atunci soluția este o funcție periodică cu perioada de forma nT, n 
fiind un număr întreg. 


17.4.2. CAZURI PARTICULARE ALE FUNCŢIEI (o, 9, t) 


În cazurile în care în ecuaţia (17.10) funcţia F depinde numai de unul din cele trei 
argumente, soluția se obține direct prin cuadraturi. 


Cazul întâi 


duce la două cuadraturi care pot fi reduse la una singură 


t 
e=- (t — 2) F(*) dr. (17.12) 
0 
Cazul al doilea 
HF -0 (17.13) 


duce la o ecuaţie diferențială de ordinul întîi in o = o cu variabile separabile. 


Cazul al treilea 
$ +F) =0 (17.14) 


se rezolvă scriind F(g) = p?f(ẹ), unde p este o constantă. În acest caz (17.14) devine 


$ + fle) = 0, (17.15) 


*) Deoarece, după cum se va vedea, problemele de dinamica mecanismelor se rezolvă mult mai uşor în 
cazul în care cîmpul de forțe depinde numai de poziția mecanismului op, prezintă interes aproximarea unui cîmp 
oarecare de forţe printr-un cîmp dependent numai de poziţie. Acest lucru se face pe intervale mici de variație 
a lui q, cu excepţia cazului cînd viteza unghiulară a elementului de reducere are abateri neglijabile față de 


* " a : : 9 dm 
valoarea medie cg. Astfel, dacă o = om + Ac și Ac «€ om, atunci o & Om Și t = — , de unde rezultă că 
[^ 


[^] 
Mea = Mrealo, €, t) x Mae. om —— J 
Og j 
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a cărei soluție pentru 7 = 0, 9 = 0 și 9 — 0, p = 6, este 


tlo) l V E 17.16 
p12 h VU) — Ui) iile. 


unde s-a făcut notația 


ro 


U(®) = | f(v) dv. 
0 


Pentru ọ = D 259 = 0 şi 7 = 0 soluția este 


Nei (17.17) 


1 o du 
DR |, V U(®) — Ule) 


17.4.3. CAZURI PARTICULARE DE REZOLVARE 
A ECUAȚIEI (17.9) 


Există ^c 1 P 1 ^ T 1 ite 1 ractică 1 a e Fic 117 iei 1 A 
4 Există cazuri particulare întîlnite în practică în care soluția ecuației (17.9) se exprimă 
prin cuadraturi [2]: 


a. Dacá M yog = Myq(q, €), adică forțele depind de poziția o și viteza unghiulară 
o a elementului de reducere, iar Mpeg depinde liniar de c?, i 
M reg, = G(o) o? + H(9), (17.18) 


unde G şi H sînt funcţii date de o ecuaţia (17.9) se aduce la o ecuaţie diferențială de 
WE "Mero a s e at A fA , H 
ordinul întîi in u = co? și ọ variabilă independentă, de unde se deduce relația 


| Iyeqo? 1 PAN eH , 
—.——— — — aaa = zs bes S 
2 E 2 re3o00 „E 9, (17.19) 
P 2 
128) e (17.20 
Jo Irea +49) 


în care s-a notat E = e 


iar Iređo Şi € reprezintă momentul de inerție redus si respectiv viteza unghiulară a 
elementului de reducere pentru ọ = 0. i 
Din (17.19) rezultă o = co(9). 

E Pentru exemplificare, in fig. 17.3 s-a considerat caracteristica M(w) a unui motor 
asincron, In domeniul de lucru Ao, arcul de curbă se poate aproxima printr-o parabolă 
M = B — Ao?, aproximarea fiind mai convenabilă decît di 
aproximarea printr-un segment de dreaptă. 

In acest caz știind că Irea = Ireao = const = I, atunci 
din relația (17.19) rezultă 


i 2A 
j B : "^ ania 
o? = — + fo? — e 1 e 
A A 
b. Dacă M,,4 = Mrea(qg, o) are loc într-o mișcare sta- 


tionará si variațiile de viteză ale elementului de reducere în 
timpul unui ciclu sînt foarte mici, adică 


olg) = og + olọ), (17.21) 
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unde c, este o constantă si p(o)«€ o, iar în ecuația de mişcare (17.9) se fac aproxi- 
matiile 
H eng, AE Y ^ f, e 
Mrea = MreaolOo 9) + pZoloo 9); 
Q — o6 = o'o z po, *), 


unde Zlo p) = 
se obține o ecuație diferențială de ordinul întîi a cărei soluție este 


M redolo P) — — Inca 
E (e ai 
E 4 — do, (17.22) 
0 


Irea Eog 
9 gZ 
PST do 
în care E = ed ^reaOo 


Mișcarea avînd perioada O, pentru mișcarea staționară, rezultă 


Relația (17.23) permite determinarea lui o și în cele din urmă a lui o = O(g, c). 
Viteza unghiulară medie 


Om = T. S g (17.24) 


t 
Jo © 


c. În cazul unui cîmp de forțe funcție numai de poziția ọ a elementului de reducere, 
atunci mişcarea mecanismului se determină din ecuația de mişcare sub forma energiei 
cinetice (17.7') integrată între poziția inițială o = 0 şi poziția finală q a elementului 
de reducere: 


1 1 " e m 
— Irea? — — regen = Mrea(q) de, (17.25) 
2 2 0 
de unde rezultá 
2 (e e 
o? = | Mrt de + 27020 că, (17.26 
Irea 0 red 
iar timpul £ rezultă din relația 
9 do e 
t— tb = | . (17.27) 
0 ole) 
Acceleratia unghiulará 
e = nm = ER . (17.28) 
dz do 
do do i 
*) S-au folosit notatiile —o'sg — =o. 
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d. Diferența dintre puterea motoare si cea rezistentă este dată ca o funcție de timp 
f (t). În practică această funcție poate fi obținută printr-o determinare experimentală. 
Ecuația de mişcare se utilizează sub forma teoremei energiei cinetice, 


e 1 , 
— Traa? — yag | f(t) dt, (17.29) 
Hi 


in care l,,59 $i cy sint valorile initiale (la £ = £j). Din (17.29) rezultă imediat o = w(7) 
sub o formă similară celei din relația (17.26). 


lenta mo- 


La calculul timpului de jab tp in mod obișnuit se neglijează, depe 
tie redus 


ment Eun Mrea de ọ șit şi, de asemenea, dependența momentului de ine 
Irea de o, adică 


Irea (Q) = Io; Mrea (Q, ©, t) = M rag (o). 


Cu aceste simplificări, din ecuația (17.9) rezultă 


Om do » 
wf | geng (17.30) 
Div M real) 
Dacă Meal) = My = const atunci 
I 
0 
fp scien; 
Mg 


METODE GRAFICE PENTRU INTEGRAREA 
ECUATIEI DE MISCARE A ELEMENTULUI 
DE REDUCERE 


În practică, de obicei, mărimile Irea Si M,eg se dau sub formă tabelará sau prin dia- 
grame. În acest caz, precum şi atunci cînd metodele analitice prezintă dificultăți, pentru 
rezolvarea ecuației de mișcare sînt indicate metodele grafice. Este de menționat că meto- 
dele grafice pot fi transpuse in metode numerice in vederea utilizárii calculatoarelor. 


17.5.1. REZOLVAREA ECUATIEI DE MISCARE 
ÎN PLANUL FAZELOR [2] 


Se consideră mai întîi cazul în care forțele depind numai de poziția ọ și viteza o = $ 
a elementului de reducere. Ecuația de mișcare (17. 9) se poate scrie sub forma 
(17.31) 
unde p? este o constantă arbitrară. 


Prin introducerea variabilelor 


ll 
"B 
Il 
| 
| 
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ecuația (17.31) devine: 
ly L(x, by) 
E easi ct: Yr, by) d (17.32) 
dx y 


care este o ecuație diferențială de ordinul întîi. Planul x— y se numește planul fazelor. 
Mişcarea mecanismului se studiază cercetînd în planul fazelor curba descrisă de (17.32). 
Punctele singulare, care corespund situației anulării simultane a numitorului și numără- 
torului în (17.32), indică stările de echilibru ale mecanismului; în aceste puncte se anu- 
lează atit viteza cit şi accelerația. 

In cazul unei mișcări staționare, curba în planul fazelor este o curbă închisă. Pentru 
a obține desfășurarea în timp a mișcării se efectuează integrala 


1 (E dx 
(tm sd We (17.33) 
P 


Metoda descrisă se poate aplica si pentru rezolvarea ecuației de mișcare in cazul 
general cînd forțele depind de poziția o, viteza œ si de timpul £. In acest scop, ecuația 
(17.10) se scrie sub forma 


$ + plp + ulo, oO = 0, (17.34) 


Pe intervale mici de timp, funcția u (o, $, £) se consideră constantă avînd valoarea 
funcției de la începutul intervalului respectiv: 


ulo, o t) X ulpi pi, t) = w El, ti]; 1=0,1,2,... 


Prin aceasta, ecuatia (17.34) se aproximeazá cu 


$9 +p? + u) =0; —0,1,2, .., (17.35) 

a cărei soluție în planul fazelor se poate construi din aproape în aproape (fig. 17.4) .Din 
i j à e : i 

punctul (5 , gd se ajunge in Ae prin trasarea unui arc de cerc cu centrul in 


O4(0, —u;) și un unghi la centru 
A0 = pAt. (17.36) 
Pentru exemplificare, se consideră ecuația de mișcare 
I(g)Q + — Tlp) à? = Mu rea( 9 — Mn rea(0), 


2 


e Ile) ză | ; 
g P + L + ` ? gi, MM rea( 9) 
| "m 2AI(Q) Lite) 
AL see RS 
t 
| / Zo ic il LT + —— Mm rea(9) -e| = 
| 18 e g) | | hI(q) 
bod 
Jy | | Dacă pentru un interval de timp [4, fi] 
0 Za e Im ju. suficient de mic se cunosc valorile o; $i ër 
si E E: [4t | tí se calculează ws; si, prin construcția ei 
WICH fig. 17.4, se construiește curba o = d) 


Fig. 17.4 şi apoi ọ = UI, 
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17.5.2. REZOLVAREA ECUAȚIEI DE MIȘCARE ÎN CAZUL 
CÎND FORȚELE DEPIND NUMAI DE POZIŢIA ELEMENTULUI 
DE REDUCERE 


La un mecanism la care cîmpul de forte este funcție numai de poziția o a elementului 
conducător, diagramele momentului motor redus M m reg(q9) şi a momentului rezistent redus 
MR reg(Q) precum sia momentului de inerție redus Z,,4(o) sînt date în fig. 17.5, respectiv 
fig. 17.6. Se consideră o succesiune de poziții echidistante ale elementului de reducere 
Qo 9p -> On(în cazul de față n = 7). Prin integrarea ecuației de mișcare sub forma 
teoremei energiei cinetice (17.77) între două poziții oarecare gj $i qj rezultă 


2 2 EA 
Of [ox Ph f e Si 
Iyea(Qk) — — Treal) — — V Mule) — Mn(9)rea do = Wiw — (17.37) 
2 2 oi 
t 

unde W;_y reprezintă lucrul mecanic efectuat de cîmpul de forte al mecanismului între 
pozițiile o; $i gp ale acestuia, numit și lucru mecanic excedentar. Acesta se evaluează grafic 
prin planimetrarea ariei cuprinse între cele două curbe Mar rea(9) $i Mg real) Și ordo- 
natele respective. Dacă se presupune că la momentul inițial gg = 0 şi og = 0, atunci din 
relația (17.37) rezultă 


1 
Wo- =W (9x) = 3 ly; B= Oi le Dr era Ma (17.38) 
de unde eo = Weg a (17.39) 
Ik 
i itii ^ T 1 " ^ " 
În condiţiile în care 7g = Ip = const, funcția Wiel = — Iso? reprezintă o parabolă 
2 


și construcția curbei c(o) se face relativ uşor (fig. 17.7 — planul ù- corespunde planului 
fazelor). 

Pentru obținerea duratei a curbei 4 = £(g) se determină durata de parcurgere 
Ati, +a a fiecărui interval [o;, orl pe baza construcției arătată detailat în fig. 17.8. 


KA Wei m > w 


elg 


| "ET SEN "sem 

| KC Es 7654321 

Ur244557 f, oli, 
Fig. 17.6 Fig. 17.7 
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Pe această figură or, ¿+1 reprezintă viteza unghiulară medie pe intervalul e, piu], e 
este un segment arbitrar, iar x — segmentul care reprezintă pe Air la o scară 


derivată ke = 


. Dacă se ia e = too rezultă Af, = Ao. 
he 

Avînd curbele vote) și (9), prin eliminarea lui o se obţine curba c(/) (fig. 17.7). 

Cazul în care momentul de inerție redus nu mai este constant ci o funcție 7 = Ziel 


problema se rezolvă in mod analog, cu deosebirea cá în locul parabolei Hei corespun- 


zătoare lui 7 = Ig se va considera un fascicul de parabole de ecuație Wg(ọ) = — Ipo’, 
2 
2 


pentru b = 0, 1, 2, ...n, (fig. 17.9). 


17.5.3. ALTE CAZURI DE REZOLVARE GRAFICÁ A ECUATIEI 
DE MISCARE [1] 


a. Momentul redus Mrea = Mm rea — M p reg este funcţie de viteza unghiulară c a 
elementului de reducere, iar momentul de inerție redus 7 este constant, adică My, = 
: ` red red 
= M realo) Şi Irea = Ireao = const. mw : 
Prin integrarea ecuatiei (17.7) intre douá pozitii ale elementului de reducere cores- 
punzátoare unghiurilor o; și pi, se obține 


Kä ` Tredo / 3 2 za 
| M rea de = UMP — 03). (17.40 
vi = 
Presupunînd intervalul Ae = piu, — qi suficient de mic, se poate considera cá Mpe 


este o funcție liniară de ọ pe acest interval si deci relația (17.40) se poate scrie as 


AM I vea! A " 
(j^ ER x Ag = 12 (034, — cf) 
2 


2] D 


sau (17.41) 
2 2 AM 
I regot um Juegt? M: 4 AM 
= r Mpt . 
2Agq 2Ao 2 
Relatia (17.41) conduce la urmátoarea constructie graficá (fig. 17.10): intr-un sistem 


I [ox N 1 

^ ^ D * re b H r 

de axe avînd pe w ín abscisá se trasează parabola “regon. şi curbele M (e) si — M(o). 
` d > KEE 


2Ao 2 
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Pe ordonata punctului o; se ia segmentul PR = ID iar M4 A Ei H 
l j > i 


prin R se duce o curbă echidistantă la diagrama — M(w), 


care intersectează parabola în punctul F de abscisă oi 
care este viteza unghiulară căutată. 

b. Cazul cînd Irea = Ire), 
în mod analog cu cazul precedent, rezultă 


2 o? M 
Gent EE long EE (17.42) 
EE: 2Ag 2 
x l : E 
În diagramă (fig. 17.11) sint trasate două parabole: una de ecuație — iat 
: 2A9 
à d ig inier ii i ul PR — ID. Curl 
cealaltă de ecuație - . Ca și în cazul precedent se ia segmentul PR = . Curba 
2^9 
1 e = = : 
echidistantá la diagrama — M(%œ) intersectează parabola corespunzătoare valorii [į 
p 
ei 


în punctul F, a cărui abscisă este viteza unghiulară co căutată. 


it redus depinde 


c. Momentul motor redus este functie de vitezá iar momentul rezis 


de poziție, adică My = M mlo) si Mg = Mg(o) iar Irea = Irea(9). Ecuația (17.42) s 
scrie astfel 
^ 2 so? M y 
Tinaj - Tij dE Deg — Mg, is) + AMu A (17.43 
2Aq 2A 2 


în care AM y si Mg, i44 au semnificația din fig. 17.12 si respectiv fig. 17.13. 
Problema în continuare se reduce la cazul b, (fig. 17.11) luînd PR 
Mmi — MRi, ia ipe: 
d. Cazul in care My = Mylo); MR = Mail $i Irea = I = const. Dacă se consideră 
cá pe intervalul dintre t; şi fiu, Mm şi Mg variază după o lege liniară in funcție d 
€) și respectiv /, atunci din ecuaţia (17.8) se deduce 
244- Io T ^. 
LL C PEL. MN "E Mari Y STR (17.44 
At At 


în care Mai, Și AMy au semnificația arătată in fig. 17:12*81 19:15: 
varea grafică a ecuaţiei (17.44) ilustrată in fig. 17.14 se face in următoarea ot 


Io ar p 
dine: se traseazá dreapta ES se ia Mmt AB. Dit 
t 

e) j 
LE A Y 
St 
A SA 
| [a 

| T : 

A A [A j Y 
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unctul B se ia în sens negativ / PI î i 

punctul B se ia în sens negativ Mg;,;,, = BC. Începînd din punctul C se duce o curbă 

echidistantă faţă de diagrama 0,5M (o) pînă intersectează dreapta ia: în punctul 
At 


D. Abscisa acestui ^f es Sca ER Ja f£ , 
sa acestui punct este egală cu wp}. Pe fig. 17.14 se arată și construcția 
© = c(t). f 


curbei 


17.5.4. REZOLVAREA ECUAȚIEI DE MIŞCARE CU AJUTORUL FASCICULULUI 
DE PARABOLE E; = 


— I;o? 
; 


? t i e 1 d A arois ^1 HE 1 1 1 
e Mid dintre energia cinetică şi viteza unghiulară a elementului de reducere 
, 


E = — I egw’, se reprezintă grafi i 
D se ezintă g > printr-o pare ă îrful î igi ă 
= red”, 1 à grafic printr-o parabolă cu vîrful in origine, dacă /,,4 — const, 


sau o familie de astfel de parabole, dacă Ipeg este variabil, Irea = lyeg(q) 

en A ^ tt D ý H : ia ` 

Cunoscind pe c; într-o poziție i a elementului de reducere, pentru o altă poziție k 
€ se poate determina din ecuația energiei cinetice l i 


Pk c? 2 
p k oj 
Varas = Ig ^ de ea Set (17.45) 


e Kaes din primul membru se calculează făcînd diferența ariilor diagramelor 
d ; Sl 4 1 Fro P ale s 31 el n 7 Lë — E S F. S 
Mae È, z(o) ntre ordonatele o; Și gx. Rezolvarea ecuaţiei (17.45) se poate face si 
sis éi n acest scop se construiește familia de parabole menționată (fig. 17.15). Pe axa 
abscise or la scara respectivă se ia distanța Oi = w; si se ridică ordonata pînă la inter- 
secția cu parabola (î) în punctul 7. Din 7 pe aceeasi ordonatá se másoará segmentul 
ză : ă segmentt 
IK — DNA E aa " a 
M dọ şi apoi din K’ se duce o paralelă la axa absciselor pînă la intersecția K 
Pi o 
cu parabola (4). Abscisa punctului K este tocmai cg = Re (OR) 
ol iz 
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17.6. REZOLVAREA NUMERICĂ A ECUAȚIEI 
DE MIŞCARE A MAŞINII 


Exprimarea prin cuadraturi a soluției ecuațici de mişcare (17.9) nu este posibilă 
decît în cazurile în care momentul redus Mpeg al forțelor este funcție numai de unul din 
cele trei argumente (o, gë, sau 7). Din această cauză pentru studiul mișcării unui mecanism 
sau maș s-au elaborat diverse metode grafice, grafico-analitice şi numerice. Acestea 
sînt singurele de luat în considerare cînd coeficienții ecuaţiei (17.9) sînt dati prin diagrame 


sau tabelar. 
Metodele numerice au avantajul că permit rezolvarea ecuaţiei de mișcare la calculator: 
2 
do Q^ daag " M. 
Irea — = — = M reale, Qt). (17.9) 
dt 2 do 


Dacă in ecuaţia de mişcare (17.9), pe intervale suficient de mici ale unghiului de 
i — Qi se consideră Mpeg = const iar Ipeg variind liniar în funcție de 


ọ şi făcînd aproximatiile: 


do ee pi — Qi = Ag; 
do X oi — Oi ; 
de Fee Ze, 


se obţine o ecuație cu diferente finite, de unde rezultă 
M (01, oi, ti) ^o 3I; — Zoe 

(Qi, oi i) Ag $ An titi is. (17.46) 
lici 21; 


Qi 


Avînd valorile 7; si /;4,, precum şi valoarea calculată M(o;, er, ti), relaţia (17.46) 
Se determină astfel funcţia o = Gala), 


permite calculul lui Wip; 


Fe L6 deo d A : A Sainte 
În baza relatiei dz = ? rezultă relația care permite determinarea duratei mișcării 
[5] 
de la i la i + 1 
2Ag 
tiu £u HÀ (17.47) 
Qj T Oi 


ajutorul lui o = c(g) şi / = /(o) se determină in continuare w = o(/) si — prin 
integrarea acesteia — în final funcția o = ol), 


17.7. STUDIUL MIȘCĂRII MAȘINII CU AJUTORUL 
DIAGRAMEI EU. 

Dacă la o maşină se cunoaşte diagrama energiei cinetice functie de momentul de inerție 
redus E = E(I,,4) (fig. 17.16) se poate determina viteza unghiulară a elementului de redu- 
cere în orice poziţie a acestuia. În adevăr, din relaţia energiei cinetice E = — Ipego?’ rezultă 

2 


7 Jka (E; 2} ; 
in 2E EA | 2kg, Ga s | 2 — (17.48) 


"n hi (Ii 
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H unde prin (£;) si (75) s-au notat energia C 
| momentul de inerție redus pe desen la scările res- 
pective iar prin de — unghiul pe care îl face dreapta 
OP; cu axa, absciselor, unde P; este punctul figurativ 
al poziției i a elementului de reducere. 
Construcţia diagramei E = EU al se obti 


! i 
2m eliminarea graficá a lui 9 din diagramele E - E( e 
"B iagrame = E(q 
| / f Zeng = I(o). La rîndul său funcția E = Elo) s dE 
| 4 | | cu ajutorul relaţiei K l 
| ow U; | | (fe AETA |? ( 
Le Ke | | a E(g) = Eg 4- ( M (9) dg, (17.49) 
g ^ a 
_ uo E care este ecuația energiei cinetice pe intervalul 
Fig. 17.16 [po o]. oe 
O Gott $ = Sé C - 
17,8. STUDIUL MISCARII MASINII CU A JUTORUL 
METODEI LUI N.E. JUKOVSKI 
Ecuația de mișcare a mașinii (17.8) se poate pune sub forma 
Myeg + Mia + Mi= 0, (17.50) 
unde Mia = — do 
Mia = Irea p" = — Irege (17.51) 
este momentul redus al fortelor de inertie á scării adi 
Sed ak entul redus al fortelor de inerție corespunzător mișcării adiționale (o = 0, 
. o? dI 
Mgy ome sa afl (17.52) 
2 do x 


este moment redus al fortelor i i A 
nomentul redus al forțelor de inerție corespunzător mișcării de bază sau permanente 


(o 0; = Q). 
17.8.1. DETERMINAREA LUI Mib 


Dacă Feste dz "€ ie z itică i pri i 
acă treg este dat de o relație analitică, atunci prin derivarea acesteia și înmulţirea 


. ^. A 
e1 cu — — se obține Man, În r i i i 
2 t ib- În relația (17.52), « se poate considera: fie viteza unghiu- 
lară ins € ce a elemen i i 
5 ` instantanee a elementului de reducere, determinată cu ajutorul relației (17.48), fi 
cu suficientă aproximaţie, c = Og. e uet 
Dacă 7 'ste dat s i di fi 
acá reg este dat sub for liagr 5 i 
ză ma unei diagrame (fig. 17.17), aceasta se deriveazá grafic 


2 
st a A us Qu a 
ŞI se înmulțește cu — — , ca în cazul precedent. 


Prin metoda Jukovski se calculează forțele de inerție ale tuturor elem 
regatului al cărui element de reducere are © = Om = const. Se cons 
; or rabătute Şi se plasează în punctele omoloage fortele du erie alcul 
ecuația de echilibru a momentelor în raport cu polul vitezelor se obline M 
$ ZE ép, 
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Fig. 17.17 
17.8.2. DETERMINAREA LUI Mia 


Momentul Mia rezultă imediat din relația (17.50): 


Mia = — Irea = — (Mrea + Mu). (17.53 
După determinarea lui Mia se obține accelerația unghiulară a elementului de redu- 
cere: 
d Mi . 
"Cue EMO a (17.54) 
di Irea 


17.8.3. STUDIUL DINAMIC GENERAL AL MAŞINII 


Acest studiu are ca scop determinarea mișcării maşinii (o și e ale elementului de redu- 
cere) și a reactiunilor din articulații dacă se dă starea inițială (wg, sg) și forțele exterioare 
care acționează asupra, acesteia. Problema se rezolvă astfel: 

a. Cu ajutorul curbelor Mm(ọ) si Ma(q) se determină, prin integrarea grafică a 
curbei My — MR = Mrea(q), curba E = E(ọ). 

b. Cu ajutorul curbelor E = E(q) și Irea = Irea(q) se obține, prin eliminarea grafică 
a lui e curba E = E(peg) din fig. 17.16. 

c. Pentru fiecare valoare a lui œ corespunzătoare poziției oa elementului de redu- 
cere se construiesc planurile vitezelor și acceleratiilor considerind e = const (mișcarea de 
bază a mașinii) şi de aici forțele de inerție, reactiunile din cuplele cinematice și partea din 
momentul redus care realizează echilibrul dinamic al maşinii în mișcarea de bază. 

d. Cu ajutorul lui Mib $i œ se determină, folosind relațiile (17.53) şi (17.54), accelera- 
tia unghiulară e cu care se construiește apoi planul acceleratiilor corespunzător mișcării 
adiționale (w = 0; e Æ 0) a elementului de reducere si de aici forțele de inerție, reactiunile 
şi partea din momentul redus care realizează echilibrul dinamice al mașinii în mișcarea 
adițională. 

e. Suprapunerea rezultatelor de la pct. c si d determină reacțiunile necesare fie dimen- 
sionării elementelor mașinii (în cazul proiectării), fie verificării dimensiunilor în cazul unei 
mașini date. 

Calculul se poate face şi prin suprapunerea în prealabil a celor două planuri ale 
acceleratiilor de la literele c si d. 


18. BILANŢUL ENERGETIC SI RANDAMENTUL 
MECANIC AL MAȘINILOR ȘI AGREGATELOR 


18.1. ECUAȚIA DE MIŞCARE A MAŞINII SUB FORMA 
BILANTULUI ENERGETIC 


Ecuația de mișcare a mașinii, în faza de regim, are forma 
Va — Wg- 0, (18.1) 


bg Dg 
unde Wm = | Mm dọ şi Wr = | Mgdeo reprezintă lucrul mecanic produs de 
J0 

forțele motoare respectiv cel consumat de forțele rezistente în timpul unui ciclu ener- 
getic. Lucrul mecanic rezistent este format din Wa — lucru mecanic consumat de 
rezistența tehnologică si W pf — lucru mecanic consumat de forțele de frecare din 
cuplele cinematice: 


Wy — Wr: — Wgg — 0. (18.2) 


18.2. NOTIUNEA DE RANDAMENT MECANIC 
IN MISCAREA DE REGIM 


Randamentul mecanic 7 se defineşte ca raportul dintre lucrul mecanic W g; consumat 
de forțele de rezistență tehnologică și lucrul mecanic ag produs de forțele motoare 
în timpul unui ciclu energetic din faza de regim: 


Wp 
GË (18.3) 
War 
sau 
W 
q-1-—- Bj (18.4) 
W m 
Dacă se notează 
IV n 
DE E (18.5) 
Wa 
numit coeficient de pierderi mecanice, atunci 
n (18.6) 
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X C H anic D > exprima $ LX ictie de rile nedii dezvol- 
ta € tu canic mal oate exprima $ 1 funct G puteri I 1 
Randamen | me se d l 


tate în timpul unui ciclu energetic: 


_ PRimeă , (18.7) 
Pum med 
sau 
ge Le FREE e 4 — (18.8) 
Pm med 
în care 
 Tpracg (18.9) 


Pm mea 


ă că mtru Wp, = D sau Prt mea = H 
Din relaţiile (18.3) sau (18.7) se constată cà 7, - 0 pentr u d p ds show! E ER 
adică la mersul în gol al mașinii, iar din relațiile (18.4) sau / ns ER. 
dentia n < 1, deoarece totdeauna Wpf > 0 sau Prfmea > Y d ) 
ami, i 


18.2.1. EXPRESIILE ANALITICE ALE RANDAMENTULUI 
MECANIC A GRUPURILOR DE MAŞINI 


" „sin: legate în serie se consideră 
Masini legate in serie. Dacă din ansamblul de n maşini ugue A ed iA ine 
lantul de maşini å, j, k (fig. 18.1), randamentul mecanic al acestui sistem 4 t 
ant aş Jo * 


din produsul randamentelor mecanice ale masinilor consider ate: 


Pr (18.10) 
Tp — "nk =? 
Ph 
Pi P. ba (18.11) 
Qc —3 MD MB, 
Py Pi j 


in fi 3.1 se înţeleg ori dii pe tim- 
Se face precizarea cá prin notatiile din fig. 18.1 se inteleg puterile me P 
pul unui ciclu energetic. 
Masini legate in paralel. Se considerá 


neazá mașinile i, j, k dispuse în paralel (fig. 18.2): 


ini „ina tre- 
că din ansamblul de n mașini, mașina A ant 


(18.12) 


Phn = Pmi + Pny Pak 
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1080 e t pee = IICA MASINILOR UT. á 
Randamentele mecanice ale ma sinilor 2, j, k, considerate individual, sînt 18.3. DIFERITELE EXPRESII ANALITICE 
ALE RANDAMENTULUI MECANIC 
Pi P; Pa P GH E see à E 
ies. eege. teen TEES AL MECANISMELOR 
D ij ` ik H (18.13) 
hi Lh Pn / 
iar randamentul total al celor trei masini legate in paralel 18.3.1. RANDAMENTUL MECANISMELOR 
CU CUPLE CINEMATICE INFERIOARE 
^T = D 3.14) Randamentul mecanismului fundamental cu cuplă de translație. În fig. 18.4 se 
disting patru cazuri de funcționare a acestui mecanism: 
a. Ghidajul se găsește în plan orizontal (fig. 18.4, a). S-au notat: Ty— forța motoare; 
np = Tg — forța rezistentă utilă; G — greutatea pietrei de culisá. Randamentul 
d 18.15) rav Le ; 
TR N 182 
q——-1—y- (18.21) 
Tm 
unde | N | = |G | este reacţiunea normală a ghidajului asupra pietrei de culisă. În relația 


Mașini legate în serie și paralel (fig. 18.3). Randamentul primei linii de maşini 
i PS (18.21), Tm trebuie să fie constant pe intervalul considerat. 


b. Dacă forța de tracțiune este paralelă cu ghidajul (fig. 18.4, 5; pentru simplificarea 


P, 
"er C EU e a (18.16) relațiilor, se consideră in cazurile ce urmează că forța rez 
Ei hi 
La fel se scriu $i randamentele celor două linii: 
2 
"itg = "i'm TCR » 1 
jt2 "(Um io i (18.17) 
Al 
D 
fica SA Pe 
tits — nom = — * (18 18) | 
Pup D D 
Randamentul total rezultă 
! 
Ve H 18.19) 
| 
sau 
(18.20) Fig. 18.4 


'alitátii concluziilor), 


greutatea pietrei de culisá, ceea ce nu influențează asupra gen 
atunci randamentul 


| 1 = (18.22) 
în cazul urcării pietrei de 
D= (18.23) 
în cazul coboririi pietrei de culisá, unde 
o = arc tg (18.24) 


a 


este unghiul de frecare. 
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c. Dacă forța de tracțiune are direcția orizontală (fig. 18.4, c), randamentul 


EE (18.25) 

pentru cazul urcării pietrei de culisă, și tala + 9) 
p= Beza) , (18.26) 
tga PATE 


pentru cazul coborîrii pietrei de culisă. 


d. Dacă forța de tracţiune face irectia i "s a 
defteg? t e cu directia planului unghiul B (fig. 18.4, d), atunci 


i , (18.27) 
T 
1+ wl — d tg o 


în cazul urcării pietrei de culisă, si 


ELE DEL 


m , 18.28 
1 — tgBtgo ons 


in cazul coboririi pietrei de culisá. 

să Randamentul mecanismului fundamental cu cuplă de rotație (fig. 18.5) Expresia 

cea mai comodă pentru calculul randamentului este i dă 

Mp 

My 

d My = const este „momentul motor; Mp = const — momentul forţelor de frecare 

din cupla de rotație, a cărui mărime este dată de relatia i 

(we b l ; Mp = urQ (18.30) 

Gs : este raza fusului ; Q — încărcarea fusului; & — coeficientul de frecare. 
andamentul mecanismului fundamental cu cuplá surub (fig. 18.6). Randamentul 
tg a 


ua 18.3 
tg(« + p’) SS 


gt E (18.29) 
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cînd forța de rezistență utilă se opune deplasării axiale, şi 


„tele — 9), (18.32) 


tg« 


D 


cînd forța de rezistență utilă are același sens cu deplasarea axială. 
În relaţiile (18.31) şi (18.32) s-a notat cu 


e arc tg wi, (18.33) 
unde 
"S (18.34) 
B 
CoS — 
2 


Randamentul mecanismelor plane articulate. Randamentul mecanismelor din această 
categorie se calculează cu ajutorul relaţiilor (18.7) sau (18.8): 


i Pnt med sr H Pntmeá 
] = — ——— = —— . 


2 
Py mea Pm med 
A De obicei, prin datele problemei se cunoaşte fie P nt mea, fie Py med» dupá cum meca- 
nismul aparține unei mașini de lucru sau unei mașini motoare. Indiferent de felul mașinii, 
se face mai întîi calculul cinetostatic și se determină elementele necesare calculării forțelor 
de frecare. Apoi, tinind seama de ecuația de mișcare a mașinii sub forma 


Py mea = Pat mea + P pf med; (18.35) 


se determină toate valorile necesare calculării randamentului mecanic. 

Se face precizarea că se poate lucra destul de simplu cu ajutorul forțelor reduse la 
elementul initial ($ 17.2.1). Pentru determinarea rapidă a forţelor reduse se recomandă 
utilizarea metodei pirghiei lui Jucovski (8 3.5.5). 


18.3.2 RANDAMENTUL ANGRENA JULUI CILINDRIC 


Angrenajul cilindric cu dinți drepți cînd se tine seama atit de frecarea de alunecare, 
cît şi de cea de rostogolire dintre dinți, este 


L i 112-2 2f 1 1 
pi tz = e Aes s at | ; (18.36) 
mcosa |z, gel dud meosa Lë Za 


unde: p. este coeficientul frecării de alunecare dintre flancurile dinților ; f [mm] — brațul 
frecării de rostogolire ` m [mm] — modulul danturii ; « — unghiul de angrenare ; z; $i za — 
numărul de dinţi al roţilor in angrenare; l; și le — lungimea segmentului de intrare și 
de ieșire din angrenare. Semnul plus se ia pentru angrenarea exterioară, iar semnul minus 
pentru cea interioară. 

Angrenaje cilindrice cu dinți inclinati. Formula de calcul este 


T IL Be E F ch (18.37) 


i 2(cos B — u tg x) V, Za 
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în care, pe lîngă notatiile precizate mai sus, B este unghiul de înclinare al dinților față 


n P. 3 hri : 
de axa de rotaţie iar e = —'— "*. este gradul de acoperire. 
p Cosa 
Randamentul angrenajului cilindric cu dinți înclinați în formă de V sau W 
TE 1 1 1 
Rea mew. des (18.38) 
(2... 5) cos B tz, Z 


valorile mici ale coeficientului luîndu-se pentru roțile cu turatii ridicate, iar valorile 
mari — pentru roțile cu turatii reduse. 


18.3.3. RANDAMENTUL MECANISMELOR PLANETARE 
Mecanismele planetare simple. Randamentul mecanismului planetar simplu cu trei 
elemente mobile (fig. 18.7) este 
Nis = 1— | 1 — isı | Ps. (18.39) 
cînd roata 1 este element conducător, și 


1 
aS oem : , (18.40) 
l4 [1-— 4s | es 


cînd brațul portsatelit S este element conducător. În formulele precedente 


ps = 1 — hs, (18.41) 
unde yg este randamentul mecanismului cu roti dințate cu axele de rotație fixe, iar 
; Q 1 
den = e (18.42) 
O 1 —i$ 
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Mecanisme planetare diferenţiale. La meeauismul ` £) 
planetar diferential cu patru elemente mobile (fig. 18 8), Kë zi 
1n ecuatia de echilibru a momentelor aplicate pe axele eg ei A? 
de rotație fixe M ai E "E 
M, + Mg 4- M4 — 0, (18.43) £ b. | 


se pot considera douá cazuri: 


à a DEE EE MACROS CO, 
a. Dacă M, şi Mg sînt momente motoare iar M, b d 
moment rezistent, randamentul Z | 
1 ITI | | 
Ts) = — MES zm == s 018,24) EN. [a | 
(asi — Ga i os ] H | 
iSe nea — + (1 — 153103) —- d | 
natia c ia 3 D e La 
b. Dacă M, si M, sînt momente motoare iar Mg Hz, 
moment rezistent, randamentul E 
1 — Té o 
- _ 11313  — : 18.45) 
"aa" C, wias 5 ( Fig. 18.8 
lc — Maas — 


Os Os 


În relaţiile (18.44) si (18.45) pentru exponentul x se iau valorile din tabelul 18.1. 


Tabelul 18.1. 


Valorile lui x pentru semnul lui is 


| Raportul de transmitere 
ală 7 este: [je Rn) IU EXE = 
Roata centrală 7 este: | "erm | "Dr 
| 
E 
ă y s -1 x= — 1 
conducătoare boe MM 1 BERE Rud u em 
we — 1] A ss 1 
condusá 
În tabelul 18.1 s-a notat 
CO " 1 
b es ? (18.46 
iS =i a (te ) 


OS 


18.3.4. RANDAMENTUL MECANISMELOR CU CAME 


Randamentul mecanic al mecanismului cu camă de rotație și tachet de translație 
axial cu vîrf (fig. 18.9) este 


tg ò : 
n= —— ——— tgo tg 0, 


tg(9 + P12) 


unde: 8 este unghiul de presiune (v. cap. 5) dintre normala la eege şi 
ES m i b i le f r intre camă si tachet; —ı 

de deplasare a tachetului; ous — t iul de frecare dintre camă și tachet; e 

de frecare redus dintre ghidaj si tija tachetului determinat de re 


4 2x D GE? 
igg a t4 M (18.48) 
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nismului 


fig. 


valori ale lui e si 8. 


7 
08 


reprezentate curbele 


randament i 
en é E ului 


Le 


18.12 


Fig. 18.11 Fig. 


Randamentul mecanismului cu camă de rotație si tachet de translație axial 


cu rolă (fig. 18.11) este 


Biz 
SÉ d EE pt: se e mah (18:49) 
I 


in cazul unui mecanism cu camă de rotație si tachet de translație axial plat 


ef D 
gees? IE TN z), (18.50) 
i l 


(fig. 18.12), randamentul 


unde u, este coeficientul de frecare dintre tachet și ghidaj, iar u, este coeficientul de fre- 


care dintre camă şi tachet. 


18.4. RANDAMENTUL MECANISMELOR LINIARE 
ŞI CONDIŢIILE DE NEREVERSIBILITATE 


18.4.1. DEFINIȚII. RELAȚII GENERALE 


Toate mecanismele la care pierderile de putere datorite frecării sînt proporționale 
atît cu viteza unghiulară a elementului de reducere, cît si cu o funcție liniară de puterile 
datorite forțelor exterioare (motoare şi rezistente) sînt liniare. Exemple: angrenajele, șuru- 
bul melc-roată melcată, ghidajul inclinat, scripetii diferentiali, mecanismele planetare. 


| 
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Pentru mișcarea directă (fluxul de energie de la elementul motor la cel condus): 


Muo, — Miop = hio (Mum + RS M pi), (18.51) 
sau 
" Mg de 
Diae, — — o = kio (Mum + RM pi), (18.52) 
d 
[0 z a : 
unde: $ = —L; Auen: + band este puterea medie a frecărilor absorbite de meca- 
[^ 
M pt 
nism ; — — momentul rezistentei tehnologice reduse la elementul initial (de reducere) ; 
H 


M yo, ; M Ra sint puterile 


medii la arborele motor, respectiv condus. 
Randamentul 


mecanismului liniar corespunzător mișcării directe 


- M gio, E Me M 


M mo; iM yr l 


Pentru mișcarea inversă relația (18.52) devine: 


M pi 
- d ou — Mmo, = Ela + kM pi), (18.54 
i 
iar randamentul 
iM 1 — kh, 
Ni = es (18.55) 
M rt l -+k 
15.4.2. RANDAMENTUL MECANISMELOR LINIARE 
SIMETRICE 
Mecanismele liniare la care pentru i = 1 rezultă 7g = 7; se numesc liniare-simetrice 
(exem toate angrenajele, pîrghiile simple, mecanismul șurub piulitá). 
Pentru aceste mecanisme, dacă se admite 


" D D . > £^ . f?» —. v x e == EN 
Roi = i"(» — 0; 1; 2), atunci din (18.53) si 7; 007 To Een T 
(18.55), după transformári, rezultă: 90i 
1— kı | — Ai Y 80) 
pee ) H= » (18:56) 70. 
1 + Rii” 1 JE k, /U| 
de unde: 60; S 
1 cn! » 
i? (Zuma — 1) + 1 a JUI 
Rex T (18 ) 4n- 
PEN PY? U 
gel — 1) 4 2 e 
5 
S Die 
li 18.13 sint reprezentate curbele Nila) on! 
pentru 1; Mon: 20: ee, care permit de- cv 
H D DH igi 
terminarea lui oe pentru toate mecanismele IU | [ == 
liniare-simetrice. Ü 


jl 3060 70 80 30 130 
IU r i FT? Ca, | [ f | 74 
15.4.3. RANDAMENTUL ETALON 7, ES Gei / A aatal E 


Pentru mecanismele liniare-simetrice se "Y 
ite noțiunea de randament-etalon fy, Co- Pig. 18.13 
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Keen See 
Randament etalon 


ALNI 


itiilor î 0 i n = 0. Randamen 
respunzátor condițiilor î € (0, 1) și n ) E 


comparatie. 


Ín fig. 18.14 si 
curbele de variatie ale lu 
pentru diferite valori ale lui Tj. 


Din (18.59) si ( 18.60 


ne d e i| 18.61 
it “4 
na 
Cîteva curbe de variație ale lui Nima) 
pentru diferite valori al lui 7, sint date în 
fig. 18.16. 


456 810 A 


20 30 


Fig. 18.15 


ul 7, serveşte drept criteriu de 


Fig. 18.16 
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18.4.4. NEREVERSIBILITATEA 


5s -— d As 
Prin definiție, un mecanism este nereversibil dacă, la mișcarea inversă, randamen- 
tul m; = 0. Din relația (18.57), pentru vy; = 0, se obține 


N Cut oo 


| | 
EES 
2 45680 15 22504050 
Raport de transmitere limita i? 


Fig. 18.17 


/ 


Q 10 20 3040 50 60 70 60 90100 
Randament etalon 7, do 


Fig. 18.18 


1 : 18.62 
Tao = — — —]- .62 
do 2 | | ( ) 


Ín fig. 18.17 este trasatá curba "tao (70) - 
Din relatia (18.60), pentru mi = 0, rezultă 
raportul de transmitere limită 


7j = ———, de unde 


și diagrama i(n) din fig. 18.18. 

1] | Din relația (18.61), pentru ni = 0, rezultă 
| | relația 

L 


J 
10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 T ER: VEA 
Randament etalon KI ach La SCH 


Fig. 18.19 


și diagrama din fig. 18.19 


19. REGLAREA MIȘCĂRII MAŞINII 
[1], S} E] [6], [7], [12], [13], [1], [15] 


19.1. PRINCIPIILE REGLĂRII OSCILATIILOR 
PERIODICE 


Mişcarea unei mașini, determinată de relația care există între masele elementelor şi 
forţele care acționează asupra lor, este, în general, variabilă. Mișcarea variabilă a elemen- 
tului motor (conducător) produce reactiuni dinamice suplimentare în cuplele cinematice 
Si vibrații în elementele mașinii, ceea ce determină creșterea solicitărilor mecanice si scá- 
derea randamentului mașinii. De asemenea, variațiile de viteză pot să influențeze negativ 
procesul de lucru al mașinii. 

Oscilatiile periodice ale vitezei elementului conducător în timpul fazei de regim se 
datoresc faptului că lucrul mecanic produs de forțele motoare este egal cu cel consumat 
de forțele rezistente pe durata unui ciclu, nu însă si în interiorul acestuia. De asemenea, 
momentul de inerție redus 7;,4 este, în general, o mărime variabilă, funcție de poziția 
mașinii în timpul ciclului. Deci, în interiorul unui ciclu de funcționare, energia cinetică 
a mașinii variază ca o consecință a variaţiei corespunzătoare a vitezei elementului condu- 
cător. 

Este de menționat că în faza de regim pot apărea si oscilații neperiodice ale vitezei, 
ca urmare a perturbării echilibrului dintre lucrul mecanic motor și lucrul rezistent sau 
a cuplării unor mase suplimentare la mașină (v. $ 19.3). 

Reglarea mișcării mașinii constă în menținerea variațiilor vitezei elementului condu- 
cător între anumite limite, funcție de procesul tehnologic impus. Limitarea oscilaţiilor 
periodice se poate face prin alegerea convenabilă a maselor elementelor și a legilor de 
variație a forțelor și momentelor care acționează asupra mașinii. 


19.2. LIMITAREA OSCILAŢIILOR PERIODICE ALE VITEZEI 
UNGHIULARE A MAŞINII ÎN FAZA DE REGIM 


Mișcarea elementului de reducere în faza de regim este cu atît mai apropiată de 
o mișcare uniformă, cu cît partea constantă Ip a momentului de inerție redus (fig. 19.1) 
este mai mare în raport cu cea variabilă. Practic, majorarea momentului de inerție constant 
se realizează prin montarea pe arborele principal (de reducere), sau pe un alt arbore legat 
de acesta printr-un raport de transmitere constant, a unei mase suplimentare numită 
volant. 
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ës 1 


Fig. 19.1 Fig. 19.2 


Problema reglárii oscilatiilor periodice ale vitezei la o mașină constă deci în determi- 
narea momentului de inerție al volantului pentru ca viteza unghiulară a elementului 
de reducere să varieze între anumite limite dinainte date. 


19.2.1. GRADUL DE NEREGULARITATE 8 AL MASINII 


Abaterile vitezei elementului de reducere de la valoarea sa medie se exprimă prin 
gradul de meregulavitate 


Omaz — Omin Y 
à= mm (19.1) 
Omea 
unde Omaz Şi Omin sint valorile maximă și minimă ale vitezei unghiulare pe un ciclu 
(fig. 19.2), iar cea este valoarea medie aritmetică dată de relația 


Omaz + Omin (19.2) 


H 
2 
In practică mărimea 8 variază între limite destul de largi. În tabelul 19.1 se dau 
valorile admise pentru gradul de neregularitate la cîteva tipuri de maşini. 


Omed = 


Tabelul 19.7 


Valorile lui à pentru diferite tipuri de mașini 


Tipul mașinii | $8 
a 

Pompe 1/5— 1/30 
Masini agricole 1/5— 1/50 
Masini de prelucrare a metalelor 1/20 — 1/50 
Masini de tesut, poligrafice ȘI mașini de morărit 1/10— 1/50 
Masini pentru filarea bumbacului | 1/60 — 1/100 
Motoare cu ardere internă | 1/80— 1/150 
Motoare navale 1/20— 1/150 
Compresoare 1/50— 1/100 
Generatoare electrice de curent continuu 1/100— 1/200 
Generatoare electrice de curent alternativ 1/200 — 1/300 
Motoare de avion 1/200 si mai mic 
Turbogeneratoare 1/200 si mai mic 


" ^ a 
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În relația (19.1) se poate utiliza însă $i viteza, medie reală oy, care, Sai eta EI 
este viteza unghiulară uniformă a elementului de reducere al maşinii care mia g Aga m 
O în același interval de timp care îi este necesar și mișcării reale EE : 
temele (o, £) şi (o, p) din fig. 19.2 expresiile lui com sînt date de relațiile: 


: Ku 
€ d£ 
[o 4 SC = cm (19.3) 
= H 9 do Tu 
|, |, e 
[0] di 
| o do | od o 
0 = 20 SA (19.4) 
Om = 
bü 
do o 
«0 


În mișcarea de regim, œ se poate scrie și sub forma: 


O = Omed | E ;59| , (19.5) 
unde pentru © = Omin = P(min) = — 1; iar pentru o = Omar — Q(maz) = + 1. 
Din (19.5) si (19.3) rezultă, după efectuarea calculelor, 
IZNME.IIO EH (19.6) 
Om 2 
unde 
6m = EN og do « 1. (19.7) 
9 Jo 
Din (19.6), rezultá 
Om — GOmed — 2b om < 1 (19.8) 
Om 2 


Relația (19.8) justifică adoptarea în majoritatea cazurilor a lui comea dat de relația 
(19.2) în loc de c, dat de relaţiile (19.3) sau (19.4). 


19.2.2. DEVIATIA UNGHIULARĂ Ae SI DEVIATIA 
DE VITEZÁ x 


Deviatia unghiulară a elementului de reducere este dată de relația 


19.9 
Ag = 9 — Ọm = 9 — Omt, ( ) 
care o defineşte ca decalajul, care se realizează după un timp £ de la puni Mia ere 
din faza de regim, dintre elementul de reducere ce se rotește cu viteza unghiulară real 


€ şi același element în cazul cînd se rotește cu Om: 
S ? 
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evialia de vite zd, în acelaşi oment 7, este dată de reiatia 
D al a 
Co 


za 
Mice e e ee dq 3 
i < (19.10) 


Expresia lui A 
(x) permite determinarea analiti i i 
cá a lu D pentr rice valoar 
a lui o. Aceasta se obține din relația D e PO NONU 


9? dọ 3 
0 o E 


Cm = Og = GO M (a (9 
m m 2 l4 chu — x)do; om = e-| xdo, (19.11) 


PEU 


0 SCH 


ME UR TM . 
care, introdusă în (19.9), determină 


A 9 
Au = | dp (19.12) 
“0 


19.2.3. DETERMINAREA LUI 3 LA O MAȘINĂ 
ÎN EXPLOATARE 


Din relațiile (19.1) si (19.2), tinind seama de (19.8), rezultă: 
ejti : 
Omin = oma! — 2 


Omas = Omea 


(19.13) 
Se mai pot folosi şi relațiile: 
ane SCH Ofea(l em 5); 
e K Dën = Opal — 3), ji 
din care rezultă 
2 
3 = Omas — Omin 
n, 19.15) 
20$, i 
Calculul lui 5 la o 
maşină în exploatare se poate 1 face folosind diagrama E = E (I req) 
Eu 


a mașinii (care trebuie să se afle în 
ă a „pașaportul“ acesteia) : E 
Din diagrama E(Urea) (v. fig. 17.16) ferata EE SS 
" k 
Omar = 2 = tg Ymaz; 
hr 
i (19.16) 
Rr 


care introduse prin transformări în (19.1) și (19,15), determină 
Sid V tg Ymar bs. y tg Vmin 
VE Se , (19.17) 
tg Umaz + Y tg VUmin 


2 — 
Omin = 2 


tg Vin, 


respectiv 


ya Ag " tg Umaz— tg Umin 


(19.18) 


2 
Omed 
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19.3. DETERMINAREA MOMENTULUI DE INERTIE 7, 
AL VOLANTULUI PENTRU UN 5 IMPUS 


Expresia momentului de inerție redus Inca al maşinii este dată de relația (v. fig. 19. liy: 
Inca = Iyeg(Q) = Io + AT reala). (19.19) 


in care Ip este un termen constant egal cu valoarea minimă LU reg min) iar Alreale 
un termen variabil (funcţie de poziţia mașinii in timpul ciclului). 


` "d * . m D . . 
Momentul de inerție vedus total 17,5 al maşinii (inclusiv si volantul) este dat de 


relatia 
Indc In + Io Algo), (19.20) 


unde 7, este momentul de inerție al volantului. 


19.3.1. DETERMINAREA LUI I, CÎND FORȚELE EXTERIOARE 
DEPIND NUMAI DE POZIŢIA e A ELEMENTULUI DE REDUCERE 


Determinarea lui 7, cu ajutorul ecuaţiei de mișcare sub formă finită. Se notează 
cu OQ(maz) ȘI Qnin) unghiurile de pozitie ale elementului de reducere, corespunzátoare 
valorilor tomaz ȘI Omin date de relaţiile (19.14). Din ecuația de mișcare scrisă sub 
forma teoremei energiei cinetice (v. $ 17.5.2) rezultă 
Pe maz) 1 1 
M od Y an If mee n ) 
| [Mar(9) — Mn(9)]rea do = 2 T5 od(max)O max 2 Ired(min) 


Qomin ) 


Q2 in, (19.21) 


* - af e e a à e x 
unde Z salmar) Și Ired(nin) sînt valorile momentului de inerție redus total corespunzătoare 
pozițiilor de maxim si de minim ale vitezei unghiulare. Dacă se cunosc unghiurile o(maz) 
Și Q(min) şi valoarea integralei din primul membru al relației (19.21) reprezentînd lucru 
mecanic excedentar, atunci, ţinîndu-se seama de relațiile (19.14) si (19.21), se obține 

5 y S S 

L Al reatmaz) (| + 9) — Alreatmin) (1 — 9) EN 
jS Ic LE " —— (19.22) 

9 INI 0 S 

Oiuedd 28 


unde: 


ipe Pi maz) M dt. 0 SE 

[M mlo) — Ma(9) lea de; 
Prminy 

AT realmaz) = Areal (maa) $i AT rea(min) == Al reale(min)l. 


Dacă momentul de inerție redus al mașinii este constant (Irea = Io), atunci, din 


relația (19.22), rezultă 


W 
t + (19.23) 


Ip = " 


2 a 
Onea 
O altă formulă utilizată în practică pentru calculul volantului în cazul în care mo- 
mentul de inerție redus al mașinii este neglijabil în raport cu al volantului este următoarea: 
W 
T scs T (19.24) 
d SC ) 
Oined5 
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Din relația (19.24) se vede cá, la turatii 
mari ale masinii si variatii mici ale energiei ci- 
netice in timpul ciclului energetic (cazul mo- 
toarelor policilindrice cu turatii mari), valoarea 
lui Ip este foarte mică si poate fi înlocuită cu Tọ 
(masa arborelui cotit plus amortizorul vibratiilor 
de torsiune): 


Determinarea lui Jẹ cu ajutorul curbelor 
de variaţie ale momentelor motor My(qQ) si re- 
zistent Mpr(ọ). Se cunosc My = My(o) si 
Mg = Mg() (fig. 19.3), omea: 8 Şi reg seele). 

„Dacă Ireg este constant (Ipea = Io), pozi- 
Eé tiile în care viteza unghiulară are valori extreme 
coincid cu pozițiile de extrem ale energiei cinetice, care se obțin la intersecţia 
curbelor M y(o) si M n(o). În acest caz, valorile lui Qj min Sînt cele precedate de o arie 
excedentará negativá (pe fig. 19.3 punctele a si c), iar cele corespunzătoare lui cop maz 
sînt cele precedate de o arie excedentară pozitivă (punctele b și d). Poziţiile corespun E 
toare celui mai mic min si celui mai mare Omar, Q(min) ŞI Q(maz) se determină 
prin compararea ariilor în exces cuprinse între cele două curbe. Astfel, GES corespunde 
poziției b, dacă aria Sp, > aria Seq si invers, omaz corespunde poziției d dacă Sbe < Sea. 


Fig. 19.3 


In mod analog, dacă Sap > Sbc, Omin corespunde poziției a si invers, dacă Sab < Spe, 
Omin Corespunde poziției c. 

Ip se calculează cu una din formulele (19.23) sau (19.24) în care lucrul mecanic ex- 
cedentar W se determină evaluînd aria S[mm?] inclusă între curbele My(g) si Mg(q) 
pe intervalul (min) — P(maz), cu relația, 


W = kmkosS, (19.25) 


unde ky si kg sînt scara momentului și respectiv scara unghiului de rotație. 

: În cazul în care Jud este variabil, poziţiile elementului de reducere corespunzătoare 
lui 9j min SAU Ok maz vor fi decalate față de pozițiile de minim sau de maxim ale ener- 
giei cinetice așa cum se observă pe fig. 19.3. Totusi în aplicaţiile practice aceste decalaje 
sint mici, astfel încît valorile Q(min) Și Q(maz) Se pot lua cu suficientă aproximație ca 
în cazul cînd I,,44 = const. | 

a Determinarea lui /, cu ajutorul diagramei AE(I peq) (Wittenbauer). În acest caz 
sint date: 5; omea; Mu = My(9); Ma = Mng(o9); Irea = real) din care prin integrare 
graficá (fig. 19.4) rezultă AE = AE(q) (fig. 19.4, c) şi din eliminarea grafică a lui 9 din 
aceasta din urmă si l,44(g) — diagrama lui Wittenbauer — rezultă AE = AE(rea) 
(fig. 19.4, d). 

La această curbă se duc tangentele extreme, ale căror unghiuri sînt date de relaţiile 
deduse din (19.14) și (19.16): 


bh 
tg Ymar = rom Omeall + 8); 
"E 
(19.26) 
| T Rr $ s 
tg U/min = —— Ohea(l — 9). 


Cele douá tangente se intersecteazá in punctul O*. 
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A Unax 

D! Vmin Led 

* 

red 
= 


kr 


Distanța de la O* la ordonata AE reprezintă valoarea momentului de inerție al vo- 
lantului: 
Iy = kj(O*i). (19.27) 


Dacă 8 este foarte mic, atunci (az Și (min au valori apropiate si tangentele se in- 
tersecteazá în afara cadrului desenului iar relația care dă valoarea lui Iy este 


kelpa) (19.28) 


I, = -= 
v 23 
05,9 
unde (pq) este segmentul, în mm, determinat de intersecția celor două tangente extreme 
cu axa AE. 


Determinarea lui J, cu ajutorul ecuației momentelor. Momentul de inerție al volan- 
tului se poate determina și utilizînd ecuația de mișcare a mașinii sub forma 


do o? dIrea 
Mea = Mm rea — Mn rea = Trea » SC a 
ap 


(19.29) 


dedusă din ecuaţiile lui Lagrange de speța a doua. Această ecuație se numește și ecuația 
momentelor, Mpeg — momentul excedentar iar Je este dat de (19.20). 

Notînd cu M’ si M" valorile momentului excedentar corespunzătoare pozițiilor 
în care viteza unghiulară a elementului de reducere are valorile omaz Și omina Și avînd 


M 3 č e do : ; 
în vedere cá în aceste poziții accelerația unghiulară € = — = 0, din ecuația (19.29) 
dż 
rezultă 
M' — Gäns ; dlrea . 
2 de ' 
(19.30) 
M" — in, Area, 
2 do 
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Expresiile (19.30) se pot calcula direct, 


să ` 2 drea " x 

determinînd funcția ———— sau observînd că 
do 

VE H ei Au L 4" Mr aM 

M'—— Ma şi M"—-— Ma Mi, si Mi 


fiind momentele reduse ale fortelor de 
inerție ale elementelor mașinii din mișcarea 
de bază ($ 17.8) cu vitezele unghiulare Omaz 
$i Omin. Aceste mărimi se pot calcula cu 
ajutorul momentului redus Man al forțelor 
de inerție din mișcarea de bază a mașinii cu 
Omea, pe baza relaţiilor: 


Mi = (1 + 8) Mib; 
M^, = (1 — 8)Miv. 


(19.31) 


M’ si M” se construiesc în funcţie de unghiul ọ (fig. 19.5, b), la aceeași scară ca si 
curba momentului excedentar M. Pozitiile de maxim ale vitezei unghiulare corespund 
punctelor de intersecție ale curbei M'(q) cu Miel precedate de o arie excedentará pozi- 
tivá (creştere a energiei cinetice). Pe fig. 19.5, b), aceste puncte sînt b si d. Determinarea 
celui mai mare maxim se face calculind suma algebricá a suprafetelor dintre douá maxime 
închise de curba Miel si axa q. Dacă această sumă este mai mare ca zero, cel mai mare 
maxim se află in capátul din dreapta a intervalului. Ín caz contrar, cel mai mare maxim 
se află în capătul din stînga. 

În mod analog, minimele corespund punctelor de intersecție ale curbelor M"'(c) 
si M(q), precedate de o arie excedentară negativă (scădere a energiei cinetice). Deter- 
minarea celui mai mic minim se face de asemenea prin metoda comparării suprafețelor. 

După aflarea pozițiilor în care viteza unghiulară a elementului de reducere ating 
valorile maz Şi min, respectiv după determinarea unghiurilor (maz) Și P(min)fig. 19.5,5; 
maximul vitezei are loc în punctul b iar minimul în e), determinarea momentului de iner- 
tie al volantului se poate face cu una din formulele (19.22) — (19.24), in functie de pre- 
cizia impusá. 


19.3.2. DETERMINAREA MOMENTULUI DE INERTIE AL VOLANTULUI 
CÎND MOMENTUL MOTOR DEPINDE DE VITEZĂ My = Mylo) 


În cazul în care M y =M mlo) şi Ma = Mg(g) (fig. 19.6), determinarea lui /, pentru 
realizarea unui 8 dat, se face aproximativ, considerind /pea(0) = Irea = const. Se 
admite, in plus, că viteza unghiulară medie «eg corespunde egalității dintre momentul 
rezistent mediu şi momentul motor mediu. Prin urmare, determinînd prin integrare 
grafică, momentul rezistent mediu M pR mea $i prelungind dreapta respectivă pînă la in- 
tersectia cu curba M (o), de determină M ma $1 Omeq. În continuare, cu relațiile 
(19.13) se calculează omaz Și Omin $i din fig. 19.6 se determină apoi M y maz $1 M y min- 

Ín pozitiile in care viteza unghiulará a elementului de reducere are valori extreme 
My = Mg. Pe diagrama din fig. 19.6, a aceste poziții corespund punctelor a; b', e, d. 
Se vede că pentru valorile lui ọ corespunzătoare punctelor a’, şi c' viteza We 
are valoarea maximă «54445 iar in b’ si d' valoarea minimă Omin- 

Pe intervalul ai — b’, curba M (o) a fost reprezentată cu linie întreruptă (fig. 
19.6, a). Dacă acum pe intervalul respectiv se aproximează curba M y(ọ) cu dreapta ab, 
aria Sav[mm2?], limitată de această dreaptă si curba M (4), înmulțită cu scările $m Și Ag, 
reprezintă lucrul mecanic excedentar negativ. 
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EI 

| hi d Meh Mu 
| = Mkt) sau Pele) 

| ui 


e See A] 
f LOA [Piman 
(//mnax) 
la (Prin 
d tend = 
Fig. 19.6 


1099 


Pe fig. 19.6, a toate suprafețele care reprezintă lucru mecanic excedentar sînt ha- 
șurate. Pentru determinarea momentului de inerție al volantului se ia cea mai mare dintre 


aceste suprafețe, în cazul de față (S45), şi se aplică una din formulele (19.23) sau (19.24). 

În cazul în care Mg = Mg(t), procedeul rămîne același, cu deosebirea că punctele 
a şi b’ (fig. 19.6, a) corespund intervalelor de timp (max) Și timin) unde w are valorile 
Omaa Tespectiv Omin. Suprafața (Say), în acest caz, reprezintă impulsul momentului 


U = huhu(Sav). 


Din ecuația de mişcare, scrisă sub forma 


2 " do 
My(o) — Mg(t) = Uv red) — ? 
d£ 
rezultá 
i maz) Omax 
[M viel — Mg(t)] dé = (To + Irea) | do, 
Jtem in) Omin 
de unde, momentul de inerție al volantului 
[87 
[y 2——— — Ig (19.32) Me 
ed Ma 
unde Ig = Ipea = const. Myl) Af (co) 


Dacă 8 este mic, 
considera constant, egal cu valoarea sa medie M m meg. 
Prin procedeele descrise se obţin, oricum, rezultate 
mai precise decît în ipoteza că momentul motor este 
constant. 


momentul motor redus se poate 


Dacă ambele momente Mu si Mg sint funcţii de 
viteza unghiulară « a elementului de reducere, atunci 
maşina are întotdeauna o funcţionare stabilă cu viteza we 
corespunzătoare intersecţiei celor două curbe Malo) și 
Mng(o) (fig. 19.7). 


er 
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Volantul se poate monta şi pe un alt arbore, legat de arborele principal printr-un 
raport de transmitere constant. În acest caz, I, se calculează cu relația 


, D 
Tai, 


unde 7 = Ret este raportul de transmitere intre cei doi arbori. De aici rezultá cá este 
(a 
avantajos să se monteze volantul pe arbori cu viteze mari. 

În cazul în care volantul nu este montat pe arborele principal, trebuie să se țină 
seama de rigiditatea lanțului cinematic dintre arborele conducător și volant, deoarece, 
dacă această rigiditate este mică, pot apărea oscilații importante ale vitezei, care pot 
anihila efectul volantului 


19.4. REGLAREA OSCILATIILOR NEPERIODICE 
ALE VITEZEI UNGHIULARE A MAȘINII 


19.4.1. PRINCIPIILE REGLĂRII OSCILATIILOR NEPERIODICE 
ALE VITEZEI UNGHIULARE A MAȘINII 


Cu ajutorul volantului se realizează limitarea oscilaţiilor periodice ale vitezei unghiu- 
lare a agregatului între valorile omaz Și Omin în funcție de gradul de neregularitate 3 
impus. Dacă însă echilibrul forțelor exterioare se modifică datorită variației rezistenței 
tehnologice sau a momentului motor, regimul de mișcare se modifică corespunzător, 
« crescînd sau scăzînd, după caz. Mentinerea turatiei în limitele fixate de gradul de ne- 
regularitate à se face prin menținerea și a celorlalte forte la aceeași valoare cu forța 
care a suferit modificarea. Prin aceasta se realizează o nouă egalitate între lucrul mecanic 
produs (motor) Wy si cel consumat (rezistent) W p în timpul ciclului energetic și mașina 
reintră în mișcarea de regim sau permanentă. Restabilirea echilibrului se realizează în 
mod automat cu ajutorul vegulatoarelor, care acționează asupra organelor de admisie ale 
agentului motor în mașină, modificînd valoarea cupluiui motor sau al moderatoarelor, 
care acționează asupra cuplului rezistent. 

Utilizarea regulatoarelor pentru automatizarea reglajului mișcării este absolut ne- 
cesară în cazul în care forțele exterioare depind de poziția elementului initial si procesul 
tehnologic necesită o turație constantă. 


19.4.2. REGULATOARE. CLASIFICARE. ECHILIBRUL 
CINETOSTATIC AL REGULATORULUI 


19.4.2.1. CLASIFICARE. Clasificarea regulatoarelor se face după următoarele cri- 
terii: 

— După natura forțelor de reglaj, există regulatoare centrifuge şi regulatoare de inerție. 
La regulatoarele centrifuge, mecanismul de admisie al agentului motor în mașină este 
acționat de forța centrifugă produsă prin rotirea unor greutăți în jurul unui ax care 
primește mișcarea de la arborele motor (fig. 19.8). 
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Fig. 19.8 


Aceste regulatoare intră în acțiune numai după ce turatia a depășit, într-un sens 
sau altul, omaz Sau Omin determinată de 8 al maşinii, deci cu o anumită întîrziere față 
de cauza care a provocat dezechilibrul dintre cuplul motor şi cel rezistent. 

La regulatoarele de inerție (fig. 19.9), forța de reglaj este forța de inerție, respectiv 
momentul forțelor de inerție. Aceste regulatoare sînt mai sensibile decît cele centrifuge, 
deoarece intră în acţiune chiar în momentul în care s-a produs dezechilibrul brusc dintre 
cuplul motor si cel rezistent, dar nu pot menține turatia între anumite limite decît dacă 
accelerația sau deceleraţia elementului conducător este suficient de mare încît forța de 
inerție dezvoltată să învingă frecările din articulaţii. În caz contrar, viteza mașinii poate 
crește sau scădea necontenit fără ca regulatorul să poată interveni. 

Din acest motiv regulatoarele de inerție se construiesc, de obicei, combinate cu re- 
gulatoare centrifuge. 


— După natura forțelor portante sau antagoniste folosite la readucerea regulatorului 
în poziția inițială, se deosebesc regulatoare cu greutăți sau tip Watt (fig. 19.10) si regula- 
toare cu arc sau tip Tolle (v. fig. 19.8). Ultimile prezintă avantaje datorită inertiei reduse, 
care evită oscilațiile periodice. 


— După felul cum sînt dispuse greutățile, regulatoarele pot fi spațiale (conice, pen- 
dulare), dacă greutăţile sînt astfel dispuse încît au mișcare spațială, sau plane (axiale), 
dacă greutăţile au mişcare plană, într-un plan perpendicular pe axa de rotație. 

— După modul de acţionare asupra mecanismului de distribuție, se deosebesc re- 
gulatoare cu acțiune directă sau cu acțiune indirectă. La primele, acțiunea asupra organelor- 


1102 DINAMICA MAȘINILOR 


Fig. 19.10 Fig. 19.11 


de distribuţie a agentului motor se face prin intermediul unui mecanism articulat actio- 
nat de mufa regulatorului (v. fig. 19.8). Se utilizează numai cînd frecările din articulațiile 
regulatorului și ale mecanismului sînt mici. 

La regulatoarele cu acțiune indirectă, organele de distribuţie sînt antrenate tot de 
către un mecanism articulat, dar între acestea şi regulator se interpun, în paralel, un 
releu și un servomotor hidraulic sau pneumatic, sau un motor electric. În fig. 19.11 se 
prezintă un regulator cu acțiune indirectă şi legătură inversă, realizată cu ajutorul releu- 
lui R si servomotorului S. 

Regulatorul centrifug cu actiune indirectá din fig. 19.12 are legátura inversá elasticá 
datorită existenţei cilindrului mobil C si a arcului A. 

— După scopul urmărit în funcționarea agregatului, se deosebesc regulatoare care 
menţin viteza constantă si regulatoare care menţin echilibrul dintre cuplul motor gi cel rezis- 
ient la turatii variabile. 

Actiunea regulatoarelor din prima categorie se face, fie asupra mecanismului de 
distribuție al mașinii-motor, readucind cuplul motor la nivelul celui rezistent, fie asupra 
mecanismului cuplului rezistent, readucîndu-l la valoarea inițială, caz în care regulatoa- 
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rele se mai numesc și moderatoare. În fig. 19.13 este prezentată schema moderatorului de 
avion care reglează unghiul de atac al paletelor elicelor, în scopul modificării momen- 
tului rezistent pe care îl aduce la nivelul momentului motor. 

În cea de-a doua categorie intră regulatoarele de debit, regulatoarele de presiune 
sau de temperatură. 

19.4.2.2. CINETOSTATICA REGULATORULUI CENTRIFUG. Analiza functio- 
nării regulatorului se face prin reducerea tuturor forțelor fie la manșon, fie la centrele 
de greutate ale bilelor (fig. 19.14, a). Pentru simplificarea calculelor, masele barelor 
se reduc static în punctele A,, G;, D,, respectiv A45, Ga, Da, după metoda cunoscută (8 16.2) 
sau se neglijează în cazul in care sînt mici față de masele bilelor. După efectul produs 
asupra regulatorului, forțele care acționează asupra sa sînt cele care caută să ridice man- 
șonul (forțele centrifuge F; ale celor două bile) si cele portante, care tind să deplaseze 
mansonul în jos (greutățile G ale bilelor, greutatea Gm a manșonului, tensiunile R ale 
arcurilor. 

Deoarece deplasările relative ale barelor regulatorului au loc în plane perpendiculare 
pe vectorul vitezei de transport al cărui sens este dat de opeg, lucrul mecanic al tuturor 
forțelor în mișcarea de transport este egal cu zero, astfel încît studiul echilibrului forțelor 
reduse se poate face luînd în considerare numai mișcarea relativă. Calculul forțelor reduse 
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Fig. 19.14 


e SÉ T —T ck : ET 
se face cu ajutorul metodei pirghiei lui Jukovski, plasindu-se in vírfurile —€— pos 
: e Á 1 L " i 2 oo H 
zelor rabătute forţele care acționează asupra regulatorului în punctele omoloage (fig 
19.14, b). SS m "e 
Calculul forțelor reduse la manşon. Valoarea forței centrifuge a unei bile, corespu 
zătoare vitezei c,,, à axului zz, este 


à Ja CEN 
(e + a sin a) Zeg, (19.55) 


ici i | elementele ge ice e si a şi de unghiul 
inde parametrul x a fost explicitat funcție de elementele geometrice e ȘI d $ ghiu 
œ (fig. 19.14, a). 4 
ă ritezelor (f 9 se obtine 
Scriind momentul acestor forte față de polul P, al vitezelor (fig. 19.14, D), se obține 
valoarea fortei centrifuge reduse la manşon: 


e UG aa 6 "areis (19.34) 
Fi reg = 2Fi cosa = (e + a sin x) 
fired i H tg 
Up g otga« 


sau, funcție de deplasarea z a manşonului, 


2 e y X e Oe 
Fi real?) = Eat? 14 Coen = OFegfi l). (19.35) 
M s 
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Similar se obține valoarea forţei portante reduse de manşon: 
: v Up. V c i 
Ba ue EEE e ze A 20; 22 gt ce li de RIT oS qned 
Up UG biga b 
sau, functie de z, 
; NE AE cz y 
Fo real) = Gm + G, Ž +R — — — = Jet): (19.37) 


b 


2b2|/ 1— Si 
2b 


Curba Fg real?) = /a(2) trasată într-un sistem de axe in care pe abscisă se măsoară 
valorile poziţiilor z ale mangonului se numeşte caracteristica regulatorului (fig. 19.15). 
Se observă cá z E (0,20). 

Calculul forțelor reduse la centrul unei bile. Reducerea forțelor se poate face și la 
centrele de greutate ale bilelor. Forţa portantă redusă, obținută tot cu ajutorul pîrghici 
lui Jucovski, este 


T ; v 3 2b 
FG rea = Gm —— + 2R € 2G- tg & = Gm — tg + 2R 


- -+ 2G, tgæ (19.38) 
Ug COS X Up a a 


sau, functie de depártarea x a bilelor de axul regulatorului (fig. 19.14, a), 


; „(a dës x—e "Wow | : 
FG rea(*) = 2| — €m +G, a + 2—R = oq(2). (19.39) 
(b J Va? — (x — e)? a 
Curba Fg sel 1) oqa(X) este caracteristica regulatorului, într-un sistem de axe 
in care pe abscisă se măsoară depărtarea x a bilelor (fig. 19.16). Se observă cá 
x € (e, alo. 
Forța centrifugá a bilelor care face echilibrul lui FG reg este 
F. ; 2 Gi 2 x 2 C 
i rea(4) = 2 — OẸeg¥ = oS$egqi(x) (19.40) 
g 
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19.4.3. CURBA DE ECHILIBRU A REGULATORULUI. STABILITATEA 
REGULATORULUI 


Ecuatia de echilibru a regulatorului se obține din relațiile (19.35) si (19.37 


7): 
Fi real?) = FG real); (19.41) 
Ofco file) = fel — 0. (19.42) 


Dacá intr-un sistem de axe de coordonate se trasează F 


i real?) şi Fa reale), punctul 
de intersecție M al celor două cu 


rbe reprezintă poziția, z de echilibru a regul 
corespunzătoare valorii lui Oreg. Construind un fascicul de curbe F; peal), 
diferite valori ale lui Oreg, Se obțin pozițiile de echilibru corespunzătoare ale regulato- 
rului (fig. 19.17). Se observă că cu cît oe, este mai mare, cu atît valoarea lui z 
punzătoare este mai mică. Forma curbelor F 
rului și de valoarea tensiunii R a arcului. 

Pentru fiecare tip de regulator, cu ajutorul relaţiei (19,42) 
Oreg corespunzătoare echilibrului: 


atorului, 
pentru 


cores- 
i rea(2) şi Fa real?) depinde de tipul regulato- 


, se obține valoarea lui 


a falx) : 
Qo = 2 - = (2). (19.43) 
. Jile) 
Curba d(z) (fig. 19.18) se numeste curba de echilibru a regulatorului, care permite 
aflarca lui Oreg ce realizează, echilibrul corespunzător poziţiei z a manșonului. 
Pentru eliminarea adoptării de scări pentru Opreg si 


4 Se utilizează deseori curba 
de echilibru a, regulatorului sub formă adimensională 


), trasată cu ajutorul relației, 


a 


(E CRT 

a b " 
D(2%) = Oleg = ————— Ca (19.44) 

a 

G, —|1 + — 

b 

obținută din relatia (19.43) in care s-au substituit Qro = O reg? $i 2*— — Evident 
g 2b 


z* C(0, 1) corespunzátor cazurilor limită, 


[=] 
cînd barele regulatorului sînt orizontale si res- 
pectiv verticale. 


fj red 4 / Gred 


piz) 
Aa 
! 
| Oa 
S [ty 
DS 
du A E 
| 2b | kz 
F—— — — 


Fig. 19.18 
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inim i D xàntà limita di 

Curba de echilibru (z*) are un minim în M, (fig. 19.19), un m pii i E 

s ; i i | H ZP bk DUHA Geo: 

ili icá < oul S orțiunea AM, ÄM, este nestabilă sau li i 
stabilitate statică a regulatorului. SEA bk Mo A DAR M E 
la o creștere a lui z* corespunde Pei a 7 AUN d ci ear iese 

latorului e rinsá între My şi M,, unde M, este anpent 
a regulatorului este cuprinsa inire 05 SE A dar ENT 
duse din O, la curba @ (2). Poziţiile Zmin Şi Zoe € ei Se Eine o VC 
regiunea, în care acesta are o funcţionare stabilă. Această regiu : died o 
i fun de i Sg: relor, greutate: ` si tensiunea i 
ke la altul, funcție de lungimea si forma barelor, greutatea bileloi si Ss d 
) L. L $ " E > : SE zi 

Cu ajutorul relației (19.44) se poate determina, pentru fiecare poziţie a mang 

2bz* i valoarea. vitezei unghiulare corespunzătoare echilibrului: 

*2 £ (19 45) 
Oreg —" 
a 


Studiul stabilității regulatorului se poate face si funcție de parametrul x, folosin 
»] € un ) « g € i : j 
egalitatea dintre relațiile (19.39) și (19.40): 


à pala) — dis (19.46) 
, 3 x). 


D reg à i 
gila) 
: ; i ia Fig D terminarea 
Cu funcția (x) se poate face acelasi studiu ca si cu functia KW e Es (x) 
domeniului de tabilitate se poate, face si utilizînd curba caracteristică Qalx) = FG rea 


if ba caracteristică (fig. 19.20) repre- 
Punctul de intersecție a liniei forței centrifuge cu curba caracteristică (fig. 1 ) rep 


: A e d: ite viteze unghiulare 
intă poziția de echilibru a regulatorului corespunzătoare unei anumite pr : ear 
2 A * e 4 H înclinare H C. de tz € 
i ` fig, 19.20 ii corespunde un anumit unghi de înclinare p. Punc u a: a n la 
E ge" ul [ l tabilitate statică a regulatorului, acesta fiind mu de ens 
M reprezintă limita de st: i st a Ee E 

e ke Mq din fig. 19.19. Lui îi corespunde abscisa Amin à cărui legătură maa 

)unc 0 


i rtiunea M M unctio- 
19.19 este dată de forma constructivă a regulatorului. În porțiunea muie mi e ari 
1g. e ( e datà de io d 5 ipeo e BEE 7 din acest 
regulatorului este nestabilă, Intr-adevár, dacă se consideră punctul N din a 
narea reg ) [ 


i, îi cores > o forță centri- 
[ id, unei eregteri a lui v, adică unei ridicări a mansonului, îi corespunde o fortz E 
nterval, Vi) i T p NEA a = nä se va rea. 
i mare decit forfa portantă, ceca ce duce la depărtarea bilelor pînă se ei = ee? 
ug ma n " > ad "Vim pi dna Free 
5 | abilă respunzatoare punctului M, iar unei scăderi a lui x îi corespunde Lc 
DOZIVI ib COI ) 
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centrifugă mai mică decît forța portantă, ceea ce duce la apropierea bilelor, regulatorul 
ajungînd în poziția M,. Domeniul de stabilitate corespunde punctelor care urmează 
după M pe curba caracteristică (ex. punctul M) pentru care, la o cr Stere a lui x, forța 
centrifugă devine mai mică decît cea portantă, bilele revenind la poziția inițială. Același 
efect are ai o descrestere a lui x, ccrespunzîndu-i o forță centrifugá mai mare decît forta 
portantá. Matematic se poate spune cá regulatorul are o funcționare stabilă dacă tangenta 
T în punctul M la curba caracteristică 9a(x) (fig. 19.21, a) este mai mare dacît a fortei 
centrifuge P;(x) corespunzătoare echilibrului: 


doa(x dF; hp 2G - 
- SE) > — = £ tgp = — ag, (19.4 ) 
dx dx ha g E 
Pentru punctul limită Mg de stabilitate relația (19. 7) devine: 
deogc(x) d Fix kp 2G 
Pal: a Aia) sie AN cogo. (19.48) 
dx dx ha g 
iar pentru porțiunea de funcționare instabilă (fig. 19.21, b) 
Rp dog(x dF; (x hp hp 
E tg Pmin == Sgen EE ES E e tg D - 2 tg Bo " (19.49) 
ha dx dx ha ha 


Cu ajutorul curbei caracteristice g(x) se poate deci vedea dacă între limitele Oreg max 
ȘI Oregmin ale axului regulatorului, corespunzătoare vitezei mașinii la mersul în gol 
$i in suprasarcină, funcționarea regulatorului este stabilă. Dacă cele două linii ale forței 
centrifuge corespunzătoare lui Oreg maz ȘI Oreg min intersectează curba, alx) în puncte 
care satisfac relația (19.47) şi dacă toate punctele dintre ele au această proprietate (fig. 
19.22, a), regulatorul este stabil, adică scos din poziția de echilibru dintr-o cauză, oarecare 
revine la poziția inițială. Dacă însă punctele de intersecție corespunzătoare lui Oreg maz 
si O reg min Şi toate punctele dintre ele (fig. 19.22, b) satisfac relaţia (19.49), regulatorul 
este nestatic, adică scoase din poziția de echilibru, bilele nu vor mai reveni la poziția 
inițială, ci sau se depărtează sau se apropie de axul de rotație, după natura impulsului 
inițial. 
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istică est aptă c "ce pri igine și care coincide cu linia 
Dacă curba caracteristică este o dreaptă ce trece pr in origine și care » > vocum 
1 a X acte $ vi p Aes r £ d i da 
forței centrifuge, regulatorul se găsește, pentru orice poziție a manșonului, 
dinamic (regulator astatic). 


19.4.4. NEREGULARITATEA SI INSENSIBILITATEA 
REGULATORULUI 


Gradul de neregularitate e al regulatorului. Dacă se notează cu Oeo maz ȘI Oreg min 
iti stabil se finecte rent orz 
vitezele unghiulare între care regulatorul are o poziție stabilă, se definește drept grac 
de neregularitate al regulatorului raportul 


Oreg maz — Oreg min , (19.50) 


[9] 


O reg med 


in care 
Oreg mar | Oreg min (19.51) 
Oreg med = 
Mărimea lui e se poate scrie si sub forma 
, 2 
(eg max — Oreg min. (19.52) 
S a o 
2Ofeg med 
ot ad: ; 
lui i i i rmină cu ajutor relației (19.43), funcție 
Valorile lui Oregmaz $1 Oregmin SC determină cu ajutorul relat ( y 


de Zmaz Şi min determinate din fig. 19.19 corespunzător punctelor Mo şi Ma, gare rud 
tează domeniul de stabilitate al regulatorului. Aceste valori extreme corespund mersului 
în pol al maşinii (95,45), respectiv în suprasarciná maximă admisibilă (Omin). N 

Insensibilitatea regulatorului. Studiul regulatorului s-a fácut fárá a se lua 2: consi: 
derație frecárile din articulatii. Dacă se calculează si forța de frecare redusă la axul eich 
sonului P; rea, aceasta va avea sensul invers sensului de deplasare a manșonului. Deci 


deplasarea în jos a mansonului, cauzată de o creștere a sarcinii (micşorare a EE un- 
m d Freres ohiulară à rminată din relația 
ghiulare a maşinii) se va face la viteza unghiulară ©regı determinată din relație 


0?eg fi(2) "i F'f red — fa(z) = 0. (19.53) 
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" Deplasarea în Sus a manșonului, cauzată de 
scădere a sarcinii (mărire 
Şinii) se va face însă la viteza ung 
minatá din relaţia, 


fec a fil) — Firea — fale) = 0. 


rezultă 


Oregi < Oreg < Oreg 9; 


| ceea ce arată că pentru fiecare 


SEE = r —- unghiulare ci pentru fi iti 
RN : xa de Oreg» deci pentru fiecare poziție a man 
- | șonului, există un interval de insensibilitate Ac 
E) [OP — QG 1 1 erior A d di i 190 
pex Sai | red 2 -~ Oreg ; în interiorul căruia, poziția mansonului 
Zë £ re "An a ‘agachi aty * A d - 
5 va rămîne neschimbată. Corespunzător celor trei viteze 
Vis. 19.23 unghiulare se trasează (fig. 19.23) curbele de echilibru 


dh, D(z) si (z) cu ajutorulrelatiilor (19.53), (19.54) 


$i respectiv (19.43). 

Domeniul cuprins intre curbele ®,(2) 
al regulatorului, deoarece la un z dat în ace 
punzátor mărimii lui M, din fig. 19.23). 
valului  Acwreg. 2 


Gradu jj sibilitate ha " ; " 
T l de insensibilitate al regulatorului se defineste ca raportul 


Oreg $ — Gren: 


M H 
1 Oreg 
în care 
(19:55 
Oregi F Oreg 
Greg gı 
2 
Mărimea lui v poate fi pusă si sub forma 
à 2 
y Ofega — Cfog| 
(19.56) 


a 

2O0f og 

Se constată că v depinde de poziția z 
lucrează cu valorile medii din domeniul respectiv de reglare 
Influența gradului insensibili i 

ilui de insensibilitate asupra er i 
t s > asupra gradi ^ ne aritate e al reg 
pra gradului de neregularitate c al regulato- 


rului. Co side IO pe vc d î € “min 1a Ema 5 B i 
d onstant în to intervalul ? le Hi S 
de la z [s 9.2 
mină valorile reale a Gene : ` vi E 


se 


a mansonului, din care cauză, în calcule, s 


| viteze i i i i 
e vitezelor unghiulare maxime si minime 


(9) ro = l E 
reg MAT a Oreg maz f ; (19.57) 
2 e 
Greg mit zy ; 1 ZS 
reg min | reg min ES 3 , (19.58) 


deci gradul de neregularitate real, tinind seama de relația (19.18), va fi 


Ereal 


a vitezei unghiulare a ma- 
es 
ghiulará orega, deter- 


(19.54) 


Din compararea rclatiilor (19.42), (19.53) si (19.54) 


valoare a vitezei 


$i D,(2) se numeşte domeniu de ins nsibilitate 


Es domeniu manșonul rămîne nemiscat (cores- 
Regulatorul este insensibil în interiorul inter- 


) 


è 
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Gradul de insensibilitate v măreşte gradul de neregularitate era, al regulatorului, 
necesitind în consecință mărirea maselor bilelor sale. Se recomandă deci micșorarea, 
gradului de insensibilitate v dar nu sub valoarea gradului de neregularitate 8 al mașinii 
respective, deoarece regulatorul ar deveni sensibil la variațiile interciclice ale mașinii, 
lucru ce ar produce oscilații periodice ale axului regulatorului, avînd ca efect uzura arti- 
culatiilor sale si ale mecanismului de distribuție. 
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